Google 


This  is  a  digital  copy  of  a  book  that  was  prcscrvod  for  gcncrations  on  library  shclvcs  bcforc  it  was  carcfully  scannod  by  Google  as  pari  of  a  projcct 

to  make  the  world's  books  discoverablc  online. 

It  has  survived  long  enough  for  the  Copyright  to  expire  and  the  book  to  enter  the  public  domain.  A  public  domain  book  is  one  that  was  never  subject 

to  Copyright  or  whose  legal  Copyright  term  has  expired.  Whether  a  book  is  in  the  public  domain  may  vary  country  to  country.  Public  domain  books 

are  our  gateways  to  the  past,  representing  a  wealth  of  history,  cultuie  and  knowledge  that's  often  difficult  to  discover. 

Marks,  notations  and  other  maiginalia  present  in  the  original  volume  will  appear  in  this  flle  -  a  reminder  of  this  book's  long  journcy  from  the 

publisher  to  a  library  and  finally  to  you. 

Usage  guidelines 

Google  is  proud  to  partner  with  libraries  to  digitize  public  domain  materials  and  make  them  widely  accessible.  Public  domain  books  belong  to  the 
public  and  we  are  merely  their  custodians.  Nevertheless,  this  work  is  expensive,  so  in  order  to  keep  providing  this  resource,  we  have  taken  Steps  to 
prcvcnt  abuse  by  commcrcial  parties,  including  placing  technical  restrictions  on  automatcd  qucrying. 
We  also  ask  that  you: 

+  Make  non-commercial  use  ofthefiles  We  designed  Google  Book  Search  for  use  by  individuals,  and  we  request  that  you  use  these  files  for 
personal,  non-commercial  purposes. 

+  Refrain  from  automated  querying  Do  not  send  aulomated  queries  of  any  sort  to  Google's  System:  If  you  are  conducting  research  on  machinc 
translation,  optical  character  recognition  or  other  areas  where  access  to  a  laige  amount  of  text  is  helpful,  please  contact  us.  We  encouragc  the 
use  of  public  domain  materials  for  these  purposes  and  may  be  able  to  help. 

+  Maintain  attributionTht  GoogX'S  "watermark" you  see  on  each  flle  is essential  for  informingpcoplcabout  this  projcct  andhclping  them  lind 
additional  materials  through  Google  Book  Search.  Please  do  not  remove  it. 

+  Keep  it  legal  Whatever  your  use,  remember  that  you  are  lesponsible  for  ensuring  that  what  you  are  doing  is  legal.  Do  not  assume  that  just 
because  we  believe  a  book  is  in  the  public  domain  for  users  in  the  United  States,  that  the  work  is  also  in  the  public  domain  for  users  in  other 
countries.  Whether  a  book  is  still  in  Copyright  varies  from  country  to  country,  and  we  can'l  offer  guidance  on  whether  any  speciflc  use  of 
any  speciflc  book  is  allowed.  Please  do  not  assume  that  a  book's  appearance  in  Google  Book  Search  mcans  it  can  bc  used  in  any  manner 
anywhere  in  the  world.  Copyright  infringement  liabili^  can  be  quite  severe. 

Äbout  Google  Book  Search 

Google's  mission  is  to  organizc  the  world's  Information  and  to  make  it  univcrsally  accessible  and  uscful.   Google  Book  Search  hclps  rcadcrs 
discover  the  world's  books  while  hclping  authors  and  publishers  reach  new  audiences.  You  can  search  through  the  füll  icxi  of  ihis  book  on  the  web 

at|http  :  //books  .  google  .  com/| 


Google 


IJber  dieses  Buch 

Dies  ist  ein  digitales  Exemplar  eines  Buches,  das  seit  Generationen  in  den  Realen  der  Bibliotheken  aufbewahrt  wurde,  bevor  es  von  Google  im 
Rahmen  eines  Projekts,  mit  dem  die  Bücher  dieser  Welt  online  verfugbar  gemacht  werden  sollen,  sorgfältig  gescannt  wurde. 
Das  Buch  hat  das  Urheberrecht  überdauert  und  kann  nun  öffentlich  zugänglich  gemacht  werden.  Ein  öffentlich  zugängliches  Buch  ist  ein  Buch, 
das  niemals  Urheberrechten  unterlag  oder  bei  dem  die  Schutzfrist  des  Urheberrechts  abgelaufen  ist.  Ob  ein  Buch  öffentlich  zugänglich  ist,  kann 
von  Land  zu  Land  unterschiedlich  sein.  Öffentlich  zugängliche  Bücher  sind  unser  Tor  zur  Vergangenheit  und  stellen  ein  geschichtliches,  kulturelles 
und  wissenschaftliches  Vermögen  dar,  das  häufig  nur  schwierig  zu  entdecken  ist. 

Gebrauchsspuren,  Anmerkungen  und  andere  Randbemerkungen,  die  im  Originalband  enthalten  sind,  finden  sich  auch  in  dieser  Datei  -  eine  Erin- 
nerung an  die  lange  Reise,  die  das  Buch  vom  Verleger  zu  einer  Bibliothek  und  weiter  zu  Ihnen  hinter  sich  gebracht  hat. 

Nu  tzungsrichtlinien 

Google  ist  stolz,  mit  Bibliotheken  in  partnerschaftlicher  Zusammenarbeit  öffentlich  zugängliches  Material  zu  digitalisieren  und  einer  breiten  Masse 
zugänglich  zu  machen.     Öffentlich  zugängliche  Bücher  gehören  der  Öffentlichkeit,  und  wir  sind  nur  ihre  Hüter.     Nie htsdesto trotz  ist  diese 
Arbeit  kostspielig.  Um  diese  Ressource  weiterhin  zur  Verfügung  stellen  zu  können,  haben  wir  Schritte  unternommen,  um  den  Missbrauch  durch 
kommerzielle  Parteien  zu  veihindem.  Dazu  gehören  technische  Einschränkungen  für  automatisierte  Abfragen. 
Wir  bitten  Sie  um  Einhaltung  folgender  Richtlinien: 

+  Nutzung  der  Dateien  zu  nichtkommerziellen  Zwecken  Wir  haben  Google  Buchsuche  für  Endanwender  konzipiert  und  möchten,  dass  Sie  diese 
Dateien  nur  für  persönliche,  nichtkommerzielle  Zwecke  verwenden. 

+  Keine  automatisierten  Abfragen  Senden  Sie  keine  automatisierten  Abfragen  irgendwelcher  Art  an  das  Google-System.  Wenn  Sie  Recherchen 
über  maschinelle  Übersetzung,  optische  Zeichenerkennung  oder  andere  Bereiche  durchführen,  in  denen  der  Zugang  zu  Text  in  großen  Mengen 
nützlich  ist,  wenden  Sie  sich  bitte  an  uns.  Wir  fördern  die  Nutzung  des  öffentlich  zugänglichen  Materials  für  diese  Zwecke  und  können  Ihnen 
unter  Umständen  helfen. 

+  Beibehaltung  von  Google-MarkenelementenDas  "Wasserzeichen"  von  Google,  das  Sie  in  jeder  Datei  finden,  ist  wichtig  zur  Information  über 
dieses  Projekt  und  hilft  den  Anwendern  weiteres  Material  über  Google  Buchsuche  zu  finden.  Bitte  entfernen  Sie  das  Wasserzeichen  nicht. 

+  Bewegen  Sie  sich  innerhalb  der  Legalität  Unabhängig  von  Ihrem  Verwendungszweck  müssen  Sie  sich  Ihrer  Verantwortung  bewusst  sein, 
sicherzustellen,  dass  Ihre  Nutzung  legal  ist.  Gehen  Sie  nicht  davon  aus,  dass  ein  Buch,  das  nach  unserem  Dafürhalten  für  Nutzer  in  den  USA 
öffentlich  zugänglich  ist,  auch  fiir  Nutzer  in  anderen  Ländern  öffentlich  zugänglich  ist.  Ob  ein  Buch  noch  dem  Urheberrecht  unterliegt,  ist 
von  Land  zu  Land  verschieden.  Wir  können  keine  Beratung  leisten,  ob  eine  bestimmte  Nutzung  eines  bestimmten  Buches  gesetzlich  zulässig 
ist.  Gehen  Sie  nicht  davon  aus,  dass  das  Erscheinen  eines  Buchs  in  Google  Buchsuche  bedeutet,  dass  es  in  jeder  Form  und  überall  auf  der 
Welt  verwendet  werden  kann.  Eine  Urheberrechtsverletzung  kann  schwerwiegende  Folgen  haben. 

Über  Google  Buchsuche 

Das  Ziel  von  Google  besteht  darin,  die  weltweiten  Informationen  zu  organisieren  und  allgemein  nutzbar  und  zugänglich  zu  machen.  Google 
Buchsuche  hilft  Lesern  dabei,  die  Bücher  dieser  Welt  zu  entdecken,  und  unterstützt  Autoren  und  Verleger  dabei,  neue  Zielgruppcn  zu  erreichen. 
Den  gesamten  Buchtext  können  Sie  im  Internet  unter|http:  //books  .  google  .corül  durchsuchen. 


VORLESUNGEN 


ÜBER 


WASSERKRAFTMASCHINEN 


Dr.  PHIL.  Dr.  ing.  R.  CAMERER 


MIT   718  TEXTFIGUREN   UND   55  TAFELN 


I 


LEIPZIG  UND  BERLIN 
VERLAG  VON  WILHELM  ENGELMANN 


Alle  Rechte,  besonders  das  der  Übersetzung,  vorbehalten. 
Copyright  19 14  by  Wilhelm  Engelmann  Leipzig  and  Berlin. 


19330;2 

HAR  24  1315 


(^L\oy:\  Xo^ 


Vorwort- 


Die  vorliegende  Veröffentlichung  habe  ich  in  erster  Linie  meinen  Studierenden 
gewidmet.     Diesem  Lehrzweck  ist  ihre  Form  und  ihr  Inhalt  angepaßt. 

Sie  beginnt  mit  der  Darlegung  der  allgemeinen  Grundsätze  für  das  Studium 
der  Technik,  und  bringt  dann,  gegründet  auf  das  Energiegesetz,  dasjenige  von 
der  Hydraulik,  was  der  Turbineningenieur  wissen  sollte;  dabei  war  ich  bemüht, 
auf  den  an  unserer  Hochschule  vorangehenden  Vorlesungen  aufzubauen,  sowie 
an  diejenige  Literatur  anzuknüpfen,  die  unseren  Studierenden  zugänglich  ist 

Hieran  schließt  sich  eine  Übersicht  über  die  Wasserkraftmaschinen,  die  Ge- 
legenheit gibt,  die  Turbinen  in  beschreibender  Weise  kennen  zu  lernen. 

Im  folgenden  Teil  wird  zunächst  die  allgemeine  Turbinentheorie  entwickelt, 
die  ich  auf  die  Betrachtung  der  Funktionen  beschränkte,  die  den  Mittelwerten 
der  Wasserströmungen  und  Wasserdrücke  unter  der  Annahme  unveränderlicher 
Reibungsverluste  eigen  sind.  Dadurch  bleibt  sie  auch  dem  Anfanger  klar  und 
verständlich.  Ihr  gegenüber  zieht  die  besondere  Theorie  der  Zentripetal-VoU- 
turbinen  (Francis-Turbinen)  die  Zustände  der  einzelnen  Wasserbahnen  und  die 
Veränderungen  der  Reibungsverluste  in  den  Kreis  der  Untersuchungen  und  ist 
der   damit  verbundenen  Schwierigkeiten  wegen  in  einem  eigenen  Teil  behandelt. 

Im  sechsten  Teil  wird  die  Berechnung  und  Konstruktion  der  Zentripetal- Voll- 
turbinen aus  den  hydraulischen  und  maschinentechnischen  Anforderungen  ent- 
wickelt und  an  Beispielen  durchgeführt. 

Der  siebente  Teil  ist  der  Berechnung  und  Konstruktion  der  Tangential-Teilturbinen 
(Becherturbinen,  Peltonturbinen)  unter  besonderer  Berücksichtigung  der  dabei  an- 
zuwendenden experimentellen  Methoden  gewidmet. 

Neben  meinen  Studierenden  hoffe  ich  aber  auch  dem  in  der  Praxis  stehenden 
Ingenieur  an  manchen  Stellen  meines  Buches  durch  neue  Anschauungen  und 
Berechnungsweisen  nützlich  zu  sein.  Um  ihn  hierauf  in  möglichst  leichter  Weise 
aufmerksam  zu  machen,  will  ich  die  in  Frage  kommenden  Funkte  schon  hier  kurz 
hervorheben. 

Dazu  gehört  wohl  in  erster  Linie  meine  Stellungnahme  zu  den  seit  den  Ver- 
öffentlichungen von  Prasil  und  Lorenz  hervorgetretenen  Versuchen,  die  Tur- 
binenberechnung auf  den  Gesetzen  der  höheren  Hydrodynamik  aufzubauen,  wozu 
ch  in  der  Hydraulik  auf  die  Seiten  25  ff.  und  47  ff.,  in  der  Turbinentheorie  auf 
idie  Seiten  230 ff.  und  3i6ff.  verweise. 

Außerdem  darf  die  energetische  Behandlung  der  Hydrodynamik  auf  S.  5  2  ff.  und 
anschließend  die  Ableitung  der  Hauptgleichung  der  Turbinentheorie  aus  dem 
Flächensatz  (S.  232)  und  aus  dem  Energiegesetz  (S.  238)  hervorgehoben  werden, 
die  hier  in  besonders  allgemeiner  und  umfassender  Weise  durchgeführt  ist.  Da- 
durch bin  ich  auf  einen  als  »Schwerkraftsglied«  bezeichneten  Ausdruck  geführt 
worden  (S.  236,  243,  247  und  253),  der  bei  teilweise  beaufschlagten  Turbinen 
mit  nicht  vertikaler  Achse  zur  sonst  üblichen  Form  der  Hauptgleichung  hinzutritt. 
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Auch  die  Diskussion  der  Wasserreibung  und  ihrer  Verluste  wird  vielleicht  die 
Aufmerksamheit  des  Fachmanns  erwecken.  Dazu  gehört  zunächst  die  Betrachtung 
der  Schleppkraft  (S.  147),  über  die  man  sich  in  der  Literatur  bekanntlich  noch 
nicht  einig  ist,  dann  der  sogenannte  Stoßverlust  (S.  165,  171  u.  367),  dessen 
mathematische  Behandlung  besonders  viel  Unheil  angerichtet  hat,  und  schließlich 
der  auf  S.  365  u.  f.  wiedergegebene  Versuch  die  Abhängigkeit  der  Reibungs- 
verluste von  den  in  der  Hauptgleichung  auftretenden  Größen,  sowie  von  den 
Abmessungen  der  Turbine  darzustellen. 

Dem  Konstrukteur  geben  die  in  Tabelle  A,  S.  411  zusammengestellten  Er- 
fahrungszahlen Anhaltspunkte  zum  Neuentwurf  von  Francis-Turbinen.  Außerdem 
dürften  ihn  meine  Vorschläge  interessieren,  die  Stärke  der  Schaufelbleche  zu 
bestimmen  (S.  436),  sowie  die  Schaufelflächen  ausgeführter  Räder  zur  Prüfung 
abzutasten  (S.  323 ff). 

Bei  der  Konstruktion  der  Pelton-Turbinen  im  siebenten  Teil  habe  ich  mich 
von  den  gebräuchlichen  Berechnungsannahmen  nicht  weit  entfernt.  Hier  möchte 
ich  nur  auf  die  Anleitung  zur  allgemeinen  Bestimmung  des  Wasserweges  hinweisen. 

Außerdem  habe  ich  aber  bei  geeigneter  Gelegenheit  auch  gern  auf  einschlägige 
Arbeiten  meiner  Fachgenossen  in  zahlreichen  Zitaten  hingewiesen,  sowohl  um 
den  Lehrinhalt  des  vorliegenden  Buches  möglichst  umfassend  zu  gestalten,  als 
auch  um  die  Priorität  der  betreffenden  Autoren  gewahrt  zu  sehen.  Dasselbe  gilt 
für  die  Fälle,  wo  durch  persönlichen  Verkehr  mit  meinen  Kollegen  und  Fach- 
genossen neue  Anschauungen  zutage  gefordert  worden  sind. 

Die  Bezeichnungen  schließen  sich  der  Berliner  Konferenz  vom  10.  Juni  iqo6 
an,  soweit  sie  dort  vereinbart  wurden. 

Sie  sind  am  Anfang  des  Buches  eigens  zusammengestellt. 

Ebenso  dient  ein  umfangreiches  Sachregister  dem  Auffinden  gewünschter 
Erläuterungen. 

Bezüglich  Überlassung  und  Herstellung  der  Abbildungen  und  Tafeln  habe  ich 
bei  zahlreichen  Firmen,  deren  Namen  jeweils  an  Ort  und  Stelle  bemerkt  sind, 
großes  Entgegenkommen  gefunden. 

Außerdem  bin  ich  einer  Reihe  meiner  früheren  und  jetzigen  Assistenten,  unter 
anderen  den  Herren  Reindl,  Dr.  BÖHM  und  Kirchbach,  vor  allem  aber  den 
Herren  Pfeiffer  und  Weisbrod  für  ihre  mühe-  und  verständnisvolle  Beihilfe  bei 
der  Ausführung  von  Rechnungen,  bei  der  Herstellung  und  Auswahl  der  Abbildungen 
sowie  bei  der  Durchsicht  der  Druckbogen  zu  besonderem  Dank  verpflichtet. 

In  Fragen  der  Physik  habe  ich  mehrmals  Herrn  Prof.  Dr.  Fischer,  in  Fragen 
der  Mathematik  und  Mechanik  Herrn  Geh.  Hofrat  Prof  Dr.  Finsterwald  ER  um 
Rat  angegangen.  Beiden  Kollegen  spreche  ich  für  ihre  wertvolle  Unterstützung, 
die  sie  mir  stets  in  liebenswürdigster  Weise  zur  Verfügung  gestellt  haben,  meinen 
herzlichsten  Dank  aus. 

Zum  Schluß  sei  noch  der  Verlagsfirma,  sowie  den  beteUigten  technischen 
Anstalten  ftir  ihre  bereitwillige  und  gediegene  Arbeit  meine  aufrichtige  Anerkennung 
zum  Ausdruck  gebracht. 

München,  im  März  1914. 

Rudolf  Camerer. 
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D         Durchmesser  (allgemein). 

D  =  Dxa  Laufraddurchmesser   der\ 
Zentrip  etal- Voll  turbin  e. 

Do    Durchmesser  des  Kreises  durch 
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Dx    Eintrittsdurchmesser  (variabel). 
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Energie  (allgemein),  Elastizitäts- 
modul. 

Ea  nach  außen  abgegebene  Energie. 

E^  Bewegungsenergie. 

Ed  Druckenergie. 

Ee  eflfektive  Energie. 

Eh  hydraulische  Energie. 

El  Lagenenergie. 

E„t  mechanische  Energie. 

E^  nützlich  abgegebene  Energie. 

Er  Reibungsenergie. 

E.  K.  Eintrittskante. 

E,  P,  Eintrittsprofil. 

F  Fläche,  Querschnitt. 

F,  P,  Flutprofil. 

G  Gewicht,  Radgewicht,  Gefäßgewicht. 

H  Höhe  über  einer  Horizontalebene 
(Ortshöhe),  (allgemein)  Gefälle. 

Hd  Druckhöhe. 

Hg  Gesaratgefälle  (Bruttogefälle). 


Hi    ideelles  Gefälle. 

Hn    Nettogefälle. 

Hr    Radhöhe. 

Hs     Saughöhe. 

Hx    Schwerkraftsglied. 

/(.o*d[rY 
... 

s.  b.  344. 
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=/ 


Wudu 
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J  Inhalt,  Trägheitsmoment. 

K         Konstante,  Turbinenkammer. 

lU 
Kk    Kanalkonstante  =  -^i:^  • 


K.  S, 
K,  P. 
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Li 
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Z.  D, 
Z.  Z. 
Z.  U. 
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Mi 
M.  F. 
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Ne 
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Pa 

Pb 

Fl 

Fr 

Pu 


Kranzspalt. 
Kranzprofil. 

Arbeitsleistung  (allgemein),  dem  Lauf- 
rad gebotene  Leistung, 
effektive  Leistung, 
hydraulische  Leistung. 
Gesamtleistung. 
Leistung  der  Lagerreibung. 
Leistung  der  Radseitenreibung. 
Leistung  der  Stopfbüchsenreibung. 
Leistung  des  Spaltverlustes. 
Leitraddeckel. 
Leitradlager. 
Leitrad  Untersatz. 

Moment,    Drehmoment,    Biegungs- 
moment, 
ideelles  Moment. 
Mauerring. 

Nutzhöhe,  Leistung  in  PS. 
effektive  Leistung. 

benetzte  Oberfläche. 

Druck,  Kraft  (allgemein). 

Axialschub. 

Bolzendruck. 

Lenkerkraft. 

Reibungskraft. 

Umfangskraft. 

Wasserdruck  auf  eine  Leitschaufel. 

Zusatzkraft. 


Q  sekundliche  Wassermecge  [allgememj 
vom  Laufrad  sekundlich  verarbei- 
tete Wassermenge. 

Qg    Gesamt  wassermenge. 

Q^  =  Qm^  der  Höchstleistung  einerTur- 
bine  entsprechende  Wassermenge. 

QmiH  Wassermenge  bei  Leerlauf  mit  nor- 
maler Drehzahl. 

Qc  Wassermenge  beim  besten  Wirkungs- 
grad. 

Q\_  Wassermenge  bei  senkrechtem  Aus- 
tritt. 

Q^  Wassermenge  bei  gleichschenkligem 
Austritt. 

Ö'/i  I  Q^U  ■  ■  Wassermenge  bei  voller, 
'/,  . .  Beaufschlagung. 

Ji  Resultierende,    Reibungshöhe    (all- 

gemein). 
Rj    Reibungshöhe  im  Druckbereich. 
Rr    Reibungshöhe  im  Radbereich. 
R,     Reibungshöhe  im  Saugbereich. 

S  Saugrohr,  Schwerpunkt. 

S.  S.     SchaufebpalL 

U  benetzter  Umfang. 

V    •     V^olumen,  Potential  der  Anziehung. 
y, ,    V,    Eintritts-,   Austriltsvertikale   im 
Diagramm. 

O.  W.  S.  Ober  Wasserspiegel. 
&'.  IV.  S.  Unter  Wasserspiegel, 

X  Kraft  in  ar-Richlung. 

>'  Kraft  in  _v-Richtung. 

Z  Kraft  in  s-Richtung,  Zentrifugalkraft. 


Beschleunigung,    Kanalbreite,    Off-  i 
nungsbreite. 
Jb,,  dbj  desgl.  für  eine  Teilturbine.      ■ 

absolute  Geschwindigkeit  (allgemein). 
^       mittlere  Geschwindigkeit. 
d      ideelle  Geschwindigkeit.  j 

ck      kritische  Geschwindigkeit.  j 

f«      UmlenkungskomponenlenachS.368. 

'  Durchmesser,   insbesondere  Bolzen-  I 

durchmesser,  Zapfendurchmesser,  | 

Rohrdurchmesser.  \ 

d^     Wellenduichmesser.  1 


G  esam  t  Wirkungsgrad . 
'  Erdbeschleunigung. 

i  absolute  Druckhöhe    in   m   Wasser- 

säule (allgemein). 
I'  Überdruckhöhe. 

("  Unterdruckhöhe. 

\ai         atmosphär.  Druck. 

L  Geschwindigkeitshöhe  =  —  ■ 

hk     kombinierte  Druckhöhe  ^h  +  ■ —  - 

h„     Widerstandshöhe. 
A,, ,  Reaktionsdruck,  Laufrad  üb  erdmck. 
'■  Konstante  (allgemein) 

zulässige  Materialbeanspruchung. 
kä      Koeffizient  für  die  Reibung  in  Leit- 
rad und  Spalt. 
k^      Koeffizient  für  den  Umlenkungsver- 

lust. 
kr     Koeffizient  für  die  Reibung  im  Lauf- 
rad. 
Länge,  Hebelarm  insbesondere. 
la       axiale    Erstreck ung     der    äußersten 

Flutbahn. 
h       Saugrohrlänge. 
'<  Masse. 

:  Drehzahl. 

n,      spezifische  Drehzahl. 

absoluter  Druck  in  Atmosphären, 
p'      Überdruck. 
/"      Unterdrück, 

Wassermenge  pro  Laufradzelle. 

Abstand,  Radius. 

Weg,  Wandstärke. 

Eintauchtiefe,  Zeit,  Teilung. 
'■  Umfangsgeschwindigkeit. 

■)  Relativgeschwindigkeit. 

Anzahl  (Schaufelzahl,  Laufradzahl). 

I  Winkel  zwischen  Absolut-  und  Um- 

fangsgeschwindigkeit, 
Zapfenreibungsarbeit    pro    Flächen- 

\  Winkel  zwischen  Relativ-  und  Um- 

fangsgeschwindigkeit.' 

'  spezifisches  Gewicht, 

Winkel  zwischen  Meridiangesch win- 
digkeit und  Kanten profil. 
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Bezeichnungen. 


6 

1 


Tjv 
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Dichte, 

Neigung  des  Laufrad  kränz-  und  Saug- 
rohrprofils zur  Achse, 

Winkel  der  konischen  Erweiterung 
und  Verengung. 

hydraulischer  Wirkungsgrad. 

Koeffizient  der  Reibung  nach  S.  112. 

mechanischer  Wirkungsgrad,  Zähig- 
keit. 
Wirkungsgrad  der  rotierenden  Teile. 

Wirkungsgrad  der  Spaltdichtigkeit. 

^2 

kinetische    Energie  bei    i   m 


X 


2gH 

Gefälle. 

Weißbachsche  Zahl  für  Rohrreibung 
S.  112. 

Ausflußkoeffizient, 

Zapfenreibungskoeffizient, 

Winkel  zwischen  der  Drehachse  und 

der  Vertikalen  (nach  Abb.  365, 

S.  241). 

Winkel  zwischen  der  Umfangsrich- 
tung  und  einer  Vertikalebene  durch 
die  Drehachse  (nach  Abb.  365, 
S.  241J. 

Reibungskoeffizient  für  das  Laufrad. 

Winkel  zwischen  der  Relativrichtung 

und  der  Vertikalen, 
Verlustkoeffizient  im  Saugbereich. 

Radius, 

Reibungskoeffizient  nach  S.  112. 

Reibungshöhe  bei  i  m  Gefalle 


(-^) 


qd'i  Qrj  (>j  Reibung  entsprechend 

Reibungskraft  auf  die  Einheit  der 
benetzten  Fläche  =  Schleppkraft, 
Spannung. 

Winkel  zwischen  Umfangsrichtung 
und  der  Vertikalen  (nach  Abbil- 
dung 365,  S.  241).     Zeit. 

Neigung  der  Relativgeschwindigkeit 
gegen  die  Drehachse  (nach  Abb. 
365,  S.  241). 

Verengungskoeffizient. 

Geschwindigkeitskoeffizient  1     bei 

Kontraktionskoeffizient        /Ausfluß. 

Winkel  zwischen  Flutprofil  und  Axi- 
alschnittangente  (nach  Abb.  434, 
S.  321). 
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Winkel  zwischen  der  Relativge- 
schwindigkeit und  der  Radialen 
(nach  Abb.  365,  S.  241). 

Drehwinkel  der  Relativbewegung. 

Verhältnis  des  mittleren  Geschwin- 
digkeitsquadrats zum  Quadrat  der 
mittleren  Geschwindigkeit  (S.65). 

Koeffizient  der  Bielschen  Reibungs- 
gleichung. 
Verhältnis  von  c^  zu  c^, 
Drehwinkel  der  Umfangsbewegung. 

Winkelgeschwindigkeit. 


beim  Ge- 
fälle V,  g. 


Deviation. 

Rauheitsfaktor. 

Lagendruck  =  Ortshöhe  +  Druckhöhe. 

Drehmoment    an    der    Turbinenwelle 
beim  Gefälle  Ya  §• 

Leistung  beim  Gefälle  Y2  g« 
Wassermenge  beim  Gefälle  7»  g- 
hydraulischer  Radius,  Stützreaktion. 
A  bsolutgesch  windigkeit 
Umfangsgeschwindigkeit  . 
Relativgeschwindigkeit     J 

Indizes 

a)  für  charakteristische  Punkte  der  Tur- 

bine (vgl.  S.  239): 

z  Punkt  im  Zulaufquerschnitt  i^«. 

e  Punkt  im  Eintrittsquerschnitt  />. 

a  Punkt  im  Austrittsquerschnitt  Fa^ 

0  im  Leitradaustritt  Fo  bzw./^. 

1  im  Laufradeintritt. 

2  im  Laufradaustritt. 

3  im  Saugrohrbeginn. 

4  im  Saugrohrende. 

b)  außerdem: 

ti  für  den  Druckbereich  (S.  246), 
bei  Drehbeanspruchung. 

e    für  Eflfektivwerte. 

/    für  ideelle  Werte. 

m  für  Meridianrichtung  (S.  234). 

r  für  radiale  Richtung  (S.  175). 

^   für  den  Saugbereich  (S.  246). 

/   für  tangentiale  Richtung  (S.  175  f.)- 

u  für  Umfangsrichtung  (S.  234). 

7Cf  für  Relativrichtung  (S.  176). 

z   für  Zusatzwerte  nach  Coriolis 
(S.  175  f.). 

Q  für  die  Richtung  eines  Krümmungs- 
radius (S.  176). 
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Erster  Teil. 

Einleitung« 


A.  Die  Stellung  der  Technik  gegenüber  dan  exakten 

Wissenschaften. 

Die  Vorlesungen  über  Wasserkraftmaschinen  werden  an  der  hiesigen  Tech- 
nischen Hochschule  zu  Beginn  des  dritten  Studienjahres  abgehalten^  Mit  ihm 
treten  die  Studierenden  aus  dem  in  den  ersten  Jahren  gepflegten  Gebiet  der 
exakten  Wissenschaften,  das  im  Vorexamen  seinen  Abschluß  findet,  in  das  Gebiet 
der  Technik  ein,  das  sie  auf  ganz  neue  Wege  fuhren  und  mit  ganz  neuen  Arbeits- 
methoden bekannt  machen  soll. 

Hatten  sie  früher,  besonders  in  der  Mathematik  und  Mechanik,  mit  genau 
bestimmten,  in  der  Zahl  meist  beschränkten  Größen  und  Funktionen  zu  rechnen, 
so  treten  sie  nunmehr  der  Natur  selbst  gegenüber,  die  sie  in  ihrer  Unergründlich- 
keit und  maßlosen  Vielseitigkeit  von  Schritt  zu  Schritt  vor  die  Notwendigkeit  stellt, 
mit  nur  angenähert  bekannten  und  willkürlich  ausgewählten  Größen  rechnen  und 
die  meisten  der  mit  dem  betrachteten  Gegenstand  verknüpften  Veränderlichen 
unberücksichtigt  lassen  zu  müssen.  Gegenüber  der  früheren  Gebundenheit  ist 
daher  nunmehr  der  freien  Entschließung  ein  weites  Feld  vorbehalten.  Und  wie 
schon  im  bürgerlichen  Leben  mit  dem  Maß  der  Freiheit  die  Schwierigkeit  wächst, 
sie  richtig  zu  gebrauchen,  so  kann  sich  auch  hier  nur  der  wahrhaft  gebüdete 
Ingenieur  in  diesem  Reiche  der  unbegrenzten  Möglichkeiten  mit  sicherem  Blicke 
zurechtfinden  und  glücklich  fiihlen. 

Dabei  besteht  die  erste  und  verhältnismäßig  noch  einfache  Aufgabe  des  In- 
genieurs in  der  gründlichen  Betrachtung  eines  in  der  Natur  vorliegenden  Ereig- 
nisses, z.  B.  in  der  Beschreibung  und  Prüfung  des  Betriebs  einer  ausgeführten 
Wasserkraftanlage. 

Ahnliches  geschieht  zwar  auch  in  der  Physik,  doch  stehen  die  den  Techniker 
angehenden  Vorgänge  meist  in  viel  weiterem  Maß  in  der  Welt  der  Wirklichkeit 
und  im  Volksleben,  als  es  bei  physikalischen  Experimenten  die  Regel  bildet. 

Deshalb  wird  auch  in  diesem  einfachen  Fall  schon  die  erwähnte  praktische 
Auslese  der  zu  beobachtenden  Größen  Platz  greifen  müssen,  wodurch  man  ge- 
nötigt ist,  von  den  im  allgemeinen  unzähligen,  den  betrachteten  Vorgang  beein- 
flussenden Größen  die  wichtigsten  auszuwählen,  andere  durch  die  Anordnung  des 
Vorgangs  auszuscheiden,  wieder  andere  je  nach  dem  erforderlichen  Genauigkeits- 
grad bewußt  zu  vernachlässigen;   und  man  erkennt,  in  welchem  Maß   die  alten 
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Lebensweisheiten:  Wichtiges  von  Unwichtigem  zu  unterscheiden,  bzw.  von  zwei 
Übeln  das  kleinere  zu  wählen,  zu  den  unerläßlichen  Eigenschaften  des  Ingenieurs 
gehören  müssen,  wenn  er  seiner  Aufgabe  gerecht  werden  soll. 

Gegenüber  der  bestimmt  formulierten  Fragestellung,  wie  sie  z.  B.  meistens  in 
der  Mathematik  auftritt,  bildet  also  hier  die  Stellung  der  Frage  selbst  einen  wesent- 
lichen Teil  der  Aufgabe. 

In  zweiter  Linie  muß  aber  der  Ingenieur  über  die  Betrachtung  gegebener 
Vorgänge  hinaus  noch  einen  Schritt  weiter  gehen  zur  Schaffung  bestimmt  ge- 
wollter Naturvorgänge  bzw.  zur  Konstruktion  neuer  Maschinen.  Damit  wächst 
die  Zahl  der  seine  Aufgabe  beeinflussenden  Größen  ins  Unermeßliche;  denn  jetzt 
sind  nicht  nur  die  das  fertige  Ergebnis  berührenden,  sondern  streng  genommen 
auch  alle  die  Größen  in  Betracht  zu  ziehen,  die  mit  den  unzähligen  Möglichkeiten 
der  Lösung  der  ^ufgabe  in  Beziehung  stehen.  Damit  wird  die  Stellung  der 
Aufgabe  zu  einem  Problem,  in  dem  nicht  nur  die  reine  Naturerkenntnis  eine 
wichtige  Rolle  spielt,  sondern  in  dem  auch  wirtschaftliche  und  soziale  Gesichts- 
punkte entscheidend  mitsprechen. 

So  ist  das  Arbeitsgebiet  des  Ingenieurs  weit  über  den  Rahmen  hinausgerückt, 
in  dem  sich  die  exakten  Wissenschaften  abspielen.  Daß  deren  Wertschätzung 
durch  die  Feststellung  dieser  Tatsache  nicht  herabgesetzt  werden  soll,  ist  selbst- 
verständlich, bilden  sie  doch  das  sichere  und  gänzlich  unersetzliche  Fundament 
der  Ingenieurwissenschaften. 

Von  den  letzteren  kann  man  dagegen  wohl  behaupten,  daß  mit  ihrer  raschen 
Erweiterung  die  Vertiefung  und  Gründlichkeit  nicht  immer  Hand  in  Hand  ge- 
gangen sind,  die  man  notwendigerweise  hätte  verlangen  müssen.  Die  übergroße 
Freiheit  ist  oft  falsch  gebraucht  worden,  ja  sie  hat  gelegentlich  ihren  eigenen 
Jüngern  bange  gemacht,  so  daß  man  für  nötig  fand,  Gesetze  aufzustellen,  die  die 
freie  Entwicklung  einzelner  Gebiete  der  Technik  jahrzehntelang  gehemmt  haben. 


B.  Die  besondere  Stellung  der  Wasserkraftmascfainen. 

Betrachten  wir  nun  noch  kurz  unser  eigenes  Fachgebiet,  die  Wasserkraft- 
maschinen, so  darf  gesagt  werden,  daß  das  für  die  Technik  im  allgemeinen  An- 
geführte für  sie  in  ganz  besonderem  Maße  zutrifft. 

Dadurch,  daß  die  hier  in  Frage  kommenden  Energiequellen,  die  Wasserkräfte, 
durch  die  geologischen  und  klimatischen  Verhältnisse  eines  Landes  bedingt,  und 
daher  in  ihrer  Verwertung  in  hohem  Maße  an  den  Ort,  an  dem  sie  auftreten, 
und  an  zeitliche  Schwankungen  gebunden  sind,  stehen  die  Wasserkraftmaschinen 
in  viel  engerem  Zusammenhang  mit  der  Natur,  als  dies  z.  B.  bei  den  Wärme- 
kraftmaschinen der  Fall  ist. 

Dieses  Gebundensein  der  Wasserkräfte  erfordert  einerseits  in  hohem  Maße  eine 
individuelle  Anpassung  der  einzelnen  Maschine  an  die  jeweiligen  Eigenschaften 
der  Naturenergie,  andererseits  aber  auch  ein  besonderes  Eingehen  auf  die  An- 
passungsfähigkeit der  Industrie,  d.  h.  auf  die  wirtschaftlichen  und  sozialen  Eigen- 
schaften des  Landes,  in  dem  die  Wasserkraftanlagen  errichtet  werden  sollen*). 


*)  Der  Ausbau  der  Wasserkräfte.     Starkstromtechnik  19 12,  S.  291. 
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Aber  nicht  nur  diese  äuDeren  Anforderungen  gestalten  das  Gebiet  der  Wasser- 
kraftmaschinea  besonders  eigenartig,  sondern  auch  ihre  Theorie  und  Konstruktion 

zeigt  die  MögUchkeit  einer  so  weitgehenden  Mannigfaltigkeit,    wie  sie  bei  ver-  , 

wandten  Fächern  kaum  zu  finden  ist.  \ 

So  enthält  die  Hauptgleichung  der  Turbinentheorie  5  Veränderliche '),  deren 
gegenseitige  völlige  Unabhängigkeit,  abgesehen  von  der  Hauptgleichung  selbst, 
nur  durch  die  mathematisch  noch  nicht  befriedigend  dargestellte  Funktion  der 
Reibungsverluste  eingeschränkt  wird.  Beachtet  man  nun,  welche  Anwendungen 
z,  B.  das  OHMsche  Gesetz  der  Elektrizität  mit  nur  3  unabhängigen  Veränderlichen 
gestattet,  so  versteht  man,  in  wie  bedeutender  Weise  hier  das  Maß  der  theore- 
tischen Möglichkeiten,  aber  auch  das  der  Unübersichtlichkeit,  gesteigert  ist.  Neben 
dieser  in  der  Theorie  begfriindeten  Mannigfaltigkeit  der  Wasserkraftmaschinen  bietet 
dann  auch  ihre  konstruktive  Ausgestaltung  die  verschiedenartigsten  Möglichkeiten, 
und  es  ist  daher  leicht  erklärlich,  dafl  eine  so  auOergewöhnliche  Freiheit  für  das 
Schaffen  des  Ingenieurs  der  Wasserkraftmaschinen  in  besonderem  MaOe  Bedenken 
erregte,  und  daß  man  sich  veranlaßt  sah,  schablonenhafte  Gesetze  für  den  Bau 
der  Wasserkraftmaschinen  mehr   noch  wie   in  anderen  Fachgebieten  aufzustellen. 

Solche  Gesetze  erleichterten  zwar  das  Konstruieren,  standen  aber  jedem  Fort- 
schritt im  Wege,  und  so  zeigte  sich,  daß  die  Entwicklung  gerade  der  modernsten 
Wasserkraftmaschinen  nicht  bei  den  theoretisch  gebildeten  Fachgelehrten,  sondern 
im  Kreise  genialer  Praktiker  ihren  Ursprung  genommen  hat'). 

Noch  schlimmer  als  die  bewußte  Einschränkung  der  Freiheit  mußte  aber  die 
Wirkung  sein,  wenn  man  die  Vielseitigkeit  der  gestellten  Aufgabe  gar  nicht  er- 
kannte und  bei  ihrer  mathematischen  Formulierung  nur  die  Veränderlichen  berück- 
sicht^e,  die  der  Zufall  oder  die  Bequemlichkeit  vor  Augen  ftihrte. 

C.  Beispiele  unrichtig  angewandter  Größtwert- 
bestimmungen. 

Es  ist  lehrreich,  wenn  ich  mich  hier  nicht  nur  allgemein  ausdrücke,  sondern 
an  zwei  in  der  Literatur  wohlbekannten  Beispielen  das  Fehlerhafte  eines  solchen 
Vorgehens  zeige.  Daß  ich  dabei  mit  Begriffen  rechne,  die  zum  Teil  erst  im  Laufe 
der  Vorlesungen  genau  erklärt  und  abgeleitet  werden,  möge  den  Anfanger  nicht 
beunruhigen.  Er  wird,  wenn  ihm  auch  nicht  alles  klar  erscheint,  doch  das  Ver- 
fahren, das  durch  die  Beispiele  gezeigt  werden  soll,  erkennen  und  beim  weiteren 
Studium  mit  um  so  größerem  Vergnügen  die  Abschnitte  betrachten,  die  ihm 
früher  gefühlte  Mängel  beheben  sollen. 

Der  erste  Fall  betrifft  die  Bestimmung  der  günstigsten  Umfangsgeschwindig- 
keit für  ein  neu  zu  entwerfendes  Wasserrad.  Man  erkennt  in  der  umstehenden 
Skizze  eines  oberschlächtigen  Rades  [Abb.  ij,  wie  das  Wasser  aus  dem  Zulauf- 
gerinne in  parabelform igem  Bogen,  den  Fallgesetzen  folgend,  in  die  Zellen  des 
Rades  eintritt  und  mit  diesen  dann  Arbeit  leistend  herabsinkt,  bis  es  durch  die 
erfolgte  Drehung  der  Zellen  zum  Ausguß  gelangt. 


\ 


I)  Vgl.  S.  238. 
'j  Vgl.  S.  317.  ä 
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Es  tut  der  hier  beabsichtigten  Betrachtung  keinen  Eintrag,  wenn  wir  uns  an 
Stelle  des  in  Wirklichkeit  sehr  verwickelten  Vorganges  mit  einigen  Annäherungen 
begnügen.  So  denken  wir  uns  zunächst  den  W^  des  gesamten  Wassers  durch 
den  eines  >mittlereni  Wasserteilchens  ersetzt,  das  im  Abstand  Hd  vom  Ober- 
wasserspiegel auf  das  Rad  bzw.  das  in  ihm  befindliche  Wasser  aufschlagen  und 
im  Abstand  H,  vom  Unterwasserspiegel  ausgießen  möge.    Des  weiteren  legen  wir 

der  Verlustberechnung  fiir 
den  Eintritts  Vorgang  ein 
zentrales  Aufprallen  des 
Wassers  unter  Beobach- 
tung der  Gesetze  des 
imelastischen  Stoßes  zu- 
grunde. 

Als  günstigste  Um- 
fangsgeschwindi  gke  it 
wollte  man  nun  diejenige 
ansprechen,  fiir  die  ein 
möglichst  hoher  Bruchteil 
der  mit  dem  eintretenden 
Wasser  verknüpften  Ener- 
gie derBewegung  als  nütz- 
liche Energie  an  das  Rad 
abgegeben  wird. 

Bezeichnen  wir  mit  V 
das    betrachtete   Wasser- 
n  oberschiachtigen     volumen,  mit  y  Sein  spe- 
zifisches Gewicht,    mit  c 
seine      Eintrittsgeschwin- 
digkeit und   mit  g  die  Erdbeschleunigui^,   so  ei^ibt  sich   die  Wassermasse   zu 

-ft  .„„ „.„..„... , 

g   2 

Nach  dem  Eintritt  wird  das  Wasser  mit  der  Umfangsgeschwindigkeit  «  des 
Rades  weitergeführt  und  besitzt  somit  die  Energie  der  Bewegung 


„  _    Fy   K^ 


(2) 


Die  Differenz  beider,  vermindert  noch  um  den  beim  Aufprall  stattfindenden 
Stoßverlust,  ei^bt  die  beim  Eintritt  nützlich  abgegebene  Energie  E^. 

Zur  Berechnung  des  Stoßverlustes  zerlegen  wir  die  Eintrittsgeschwindigkeit  c 
in  ihre  Umfangskomponente  c„^=  c  cos  a  und  in  ihre  Radial-  oder  Meridian- 
komponente c„^  c  ■  sintt  (Abb.  i). 


')   EflERT  I,    S.  205;    FÖPPL   I,    191  I,    S.  315. 


C.   Beispiele  unrichtig  angewandter  Größtwertbestimmungen.  5 

Nach   dem  Gesetz  des  zentralen  und  unelastischen  Stoßes ')  folgen  dann  die 
Stoßverluste  mit  dem  reduzierten  Radgewicht  G  zu 

VyG    [Cn-uY   ^^^     VyG    c^* 
Vy  +  G      2  g  Vy  -\-  G  2  g 

oder,  da  die  kontinuierliche  Arbeitsabgabe,  wie  sie  im  Betrieb  auftritt,  als  eine 
rasche  Folge  kleiner  Stöße  kleiner  Wassermengen  auf  das  verhältnismäßig  große 
Radgewicht  G  aufgefaßt  werden  kann,  unter  Vernachlässigung  von  Vy  gegen  G  zu 

Vy  -Tg-  (3) 


und 


f«' 


Vy  -'"-  .  (4) 

'2g 


Es  bleibt  somit  als  nützlich  abgegebene  Energie  E^ 

E,  =  ~l  (c'  -  a'  -  (Cu  -  uY  -  f«»)  =  -^  (uc.  -  u').  (5) 

Vy  c^ 
Ein  Betrag,  der  die  gesamte,  von  der  kinetischen  Eintrittsenergie  — -  —  ver- 

g     2 

Vy  u^ 
wertete  Arbeit  darstellt,   da  der  Restbetrag  nach  dem  Stoß,  nämlich  — -  — im 

Austritt  auch  noch  verloren  geht. 

Entsprechend  der  Fragestellung  nadi  der  günstigsten  Umfangsgeschwindigkeit 
hat  man  nun  diesen  Ausdruck  nach  u  differentiiert  und  dadurch  das  Maximum 
der  Stoßarbeit  in  Abhängigkeit  von  der  Umfangsgeschwindigkeit  bestimmt  für 

--  =^  Cu  —  2 «  =  o,  m  dem    ^    '    neerativ 

und  wonach  die  günstigste  Umfangsgeschwindigkeit  gleich 

«  =  ^  '^-  (6J 

Diese  Ableitung  ist  mathematisch  vollständig  richtig,  wenn  man  fragt,  welches 
die  Umfangsgeschwindigkeit  u  sein  muß,  die  den  größtmöglichen  Teil  der  Energie 
einer  gegebenen  Eintrittsgeschwindigkeit  c  in  nützliche  Stoßarbeit  verwandelt. 

»}  Ebert  I,  S.  231;    FÖPPL  I,  1911,  S.  3ioff  (315). 

a]  Die  Bestimmung  von  u  für  den  Kleinstwert  der  verlorenen  kinetischen  Energie,  die  sich  zu- 
sammensetzt aus: 


und 


führt  mit 


Stoßverlust         E^   = -^  {(cu  —  «)«  +  cm^) 

Vy 
Austrittsverlust  E^   «=  —  tfl 

^9        2  g 


d(^,+^,J  y. 
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bu  g 


=   ~  {—CH-i-2u) 


zam  gleichen  Ergebnis. 


I Minimum,  da  r ~  positiv! 
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Gerade  eine  solche  Fragestellung  aber  ist  technisch  verfehlt,  denn  es  ist  keines- 
wegs die  Eintrittsgeschwindigkeit  c^  die  als  gegebene  Größe  vorliegt.  Vielmehr 
sind  die  gesamten  äußeren  Bedingungen  als  gegeben  zu  betrachten.  Ihnen  ist 
die  Anlage  des  Wasserrades  anzupassen,  und  es  kann  sich  in  letzter  Linie  nur 
darum  handeln,  den  gesamten  wirtschaftlichen  Nutzen  der  Wasserkraft  zu  einem 
Größtwert  zu  machen.  Betrachtungen,  die  sich  nur  auf  einen  Teil  des  Vorganges 
beziehen,  werden  stets  Gefahr  laufen  irre  zu  fuhren.  Das  zeigt  sich  auch  sehr 
deutlich,  wenn  man  sich  in  zweiter  Linie  etwa  damit  begnügen  wollte,  dem  Ent- 
wurf der  Anlage  eine  Grenzbetrachtung  für  das  Maximum  der  hydraulischen 
Energie  Eh  ohne  Berücksichtigung  der  mechanischen  Energieverluste  zugrunde 
zu  legen. 

Die  hydraulische  Energie  wird  angenähert  erhalten,  wenn  man  von  der  Schwer- 
kraftsenergie =  V '  y  '  Hh  (Abb.  i)  die  hauptsächlichsten  hydraulischen  Verluste: 

Vy 
Stoß  Verlust  =        ([Cu  —  «l'  +  ^w"),   Austrittsenergie  der  Bewegung    (vgl.  S.  56) 

Vy  ^^ 

—  -«',  und  Austrittsenergie  der  Lage  (vgl.  S.  54)   V-  y  -  Hg  abzieht,  d.  h. 

Da  die  genannten  Verluste  um  so  mehr  verschwinden,  je  kleiner  u  und  c„ 
gewählt  werden  —  denn  auch  //,  nimmt  mit  u  ab,  indem  bei  kleinerer  Umfangs- 
geschwindigkeit das  Wasser  weniger  rasch  aus  dem  Rad  geschleudert  wird  — ,  so 
zeigt  die  Gleichung  für  Eu  den  Größtwert  der  hydraulischen  Energie  für  den 
praktisch  sinnlosen  Fall  eines  Wasserrades  mit  «  =  o,  d.  h.  von  unendlich  großer 
Radbreite. 

Ein  praktisch  brauchbares  Ergebnis  erhält  man  erst  durch  weiteres  Einführen 
der  durch  mechanische  Reibung  verlorenen  Energiemenge  Er,^^  bzw.  durch  Be- 
trachtung der  effektiven  Energie  Egy  und  ich  kann  die  allgemeine  und  wichtige 
Bedeutung  gerade  dieser  Tatsache,  die  in  ähnlicher  Form  uns  immer  wieder 
begegnet,  nicht  eindringlich  genug  hervorheben.  Die  Reibungsverluste,  diese 
lästigen  und  schwer  zu  fassenden  Störenfriede,  ist  man  zu  leicht  geneigt,  in  der 
Rechnung  zu  vernachlässigen,  da  sie  unter  normalen  Betriebsbedingungen  nur  einen 
Bruchteil  der  Gesamtenergie  ausmachen.  Hier  zeigt  sich,  zu  welchen  Unmöglich- 
keiten man  geführt  wird,  wenn  man  mit  der  die  Reibung  außer  acht  lassenden 
Betrachtung,  die  in  gewissen  Bereichen  berechtigt  sein  mag,  zur  Grenze  übergeht. 

Mit  Berücksichtigung  der  Reibung  ergibt  sich 

Eg=V-ylBn-  ^^^-^  -  ^'"-  _  -^' "  -  Hs)  -  Er,„  ( 8 ) 

/\  2  g  2  g         2g  I 

und  man  erhält  den  für  die  Energieverwendung  nunmehr  maßgebenden  Größt- 
wert von  Ef  dann,  wenn  die  Summe  aus  den  mit  Verkleinerung  von  //  abnehmen- 
den hydraulischen  Verlusten,  die  wir  zusammenfassend  mit  Er^  bezeichnen  wollen, 
+  den  mit  verkleinertem  u  wachsenden  mechanischen  Verlusten  Er,^^  (z.  B.  durch 
Gewichtsbelastung  der  Wasserradwelle)  ein  Minimum  wird. 

Um  dies  mathematisch  festzustellen,  müßte  man  die  sämtlichen  in  Gleichung  (8) 
auftretenden  Größen  als  Funktionen  von  u  darstellen  und  nach  ;/  differentiieren. 


C.   Beispiele  unrichtig  angewandter  Größtwertbestimmungeu. 


Praktisch  einfacher  wäre  es,  versuchsweise  für  einige  Werte  von  u  die  Größen 
von  Ey.^  und  Er^  zu  berechnen  und  durch  graphische  Auftragung  das  Minimum 
ihrer  Summen  für  u^  nach  Abb.  2  zu  bestimmen.  Dabei  möchte  ich  aber  nicht 
unterlassen,  zu  betonen,  daß  dabei  noch  mancherlei  andere  konstruktive  Variationen, 
z.  B.  über  das  Verhältnis  von  c  und  u  die  Untersuchung  komplizieren,  so  daß 
die  genannten  Funktionen  von  u  nicht  eindeutig  sind,  sowie  daß  auch  die  dem 
schließlichen  Größtwert  von  E,  entsprechende 
Umfangsgeschwindigkeit  u^  für  den  Ingenieur 
noch  nicht  ausschlaggebend  sein  kann.  Er 
hat  sich  vielmehr  noch  weiter  zu  fragen, 
in  welchem  Maß  die  gefundene  Umfangs- 
geschwindigkeit der  für  den  Antrieb  der 
Arbeitsmaschinen  benötigten  Drehzahl  ent- 
spricht und  hat  endlich  eine  wirtschaftliche 
Überlegung  darüber  anzustellen,  ob  die  durch 
eine  Vergrößerung  des  Wasserrades  ent- 
stehenden Mehrkosten  im  Verhältnis  stehen 
zu  dem  Geldwert  der  durch  verbesserten 
Wirkungsgrad  hinzugewonnenen  Arbeit '). 

Ist   nun   aus   solchen  Betrachtungen  die 
Umfangsgeschwindigkeit     des     Wasserrades 
vorläufig  angenommen,   dann  lautet  —  und 
damit   kehren  wir  zum  Anfang  unserer  Be- 
trachtungen zurück  —  die  technisch  richtige  Fragestellung:  Bei  welcher  absoluten 
Eintrittsgeschwindigkeit  c^  bzw.  bei  welcher  Größe  Hd  wird  für  eine  erwünschte 
Umfangsgeschwindigkeit  die  effektive  Leistung  am  größten,  wobei  natürlich  eine 
nachträgliche  Korrektur  von  u  nicht  ausgeschlossen  ist. 

Die  Antwort  hierauf  ergibt  sich  ohne  weiteres  aus  Gleichung  (8),  wobei  jetzt 
neben  u  noch  Hs  und  Er^  in  erster  Annäherung  konstant  gesetzt  werden  können, 
als  die  Bedingung  Cn  =  u  und  Cm  =  o*). 

Mit  anderen  Worten:  Für  einen  voi^egebenen  Wert  von  Cn  erhält  man  zwar 

den  Größtwert  der  Arbeit  für  «  =  — ,   der  wirtschaftlich  günstigste  Wert  von  u 

folgt  aber  aus  anderen  Überlegungen,  und  wenn  u  einmal  festliegt,  dann  erscheint 
es  besser,  den  Wert  von  Cu  gleich  u  zu  wählen,  weil  dann  nur  ein  kleinerer 
Teil  {Hi\  des  Gesamtgefalles  [H^  in  Bewegungsenergie  umgesetzt  wird,  die  ja 
doch  nur  unbefriedigend  verwertet  werden  kann,  und  weil  deshalb  die  Rad- 
höhe Hr  (Abb.  i)  entsprechend  wächst,  die  fast  ohne  Verlust  ausgenutzt  wird. 


"a 


Abb.  2. 


Fragt  man  schließlich  noch,  woher  es  kommen  mag,   daß  die  Regel  u  = 


'« 


in  der  Praxis  trotz  ihrer  verfehlten  Begründung  eine  so  große  Bedeutung  erlangt 
hat,  so  muß  dafür  in  erster  Linie  wohl  das  Vertrauen  auf  die  oben  angeführte 
mathematische  Größtwertbestimmung  verantwortlich  gemacht  werden. 

>;  Vgl.  Wirtschaftliche  Gesichtspunkte  beim  Veranschlagen  von  Wasserkraftmaschinen.     Z.,  1908, 
S.  1901-  —  Die  Bedeutung  der  Wasserkräfte  für  die  chemische  Industrie.     Dingler,  1910,  S.  515. 
1)  £^  ^=  u  folgt  auch  aus  dE^    1  dc^  =  o,  Fußnote  2,  S.  5. 
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In  zweiter  Linie  darf  man  aber  nicht  vergessen,  daß  alle  Bremsungen  an  aus- 
geführten  Rädern  die  Regel  «  =  —  bestätigen  müssen,    da  hierbei  ja  Hd  und 

2 


damit   c„ 
festliegt. 


in  Übereinstimmung  mit  der  genannten   mathematischen  Entwicklung 
Man  übersah  dabei  nur,  daß  mit  einem  größeren  Rad  bei  kleinerem  Hd 

auch  bei  «>f„/2,  d.  h.  bei  verhältnis- 
mäßig kleinerem  Stoßverlust,  bessere 
Gesamtleistungen  hätten  erwartet  werden 
dürfen. 

Auch  diese  Tatsache  ist  typisch  von 
höchstem  Interesse,  denn  sie  zeigt,  daß 
selbst  eine  mit  allen  denkbaren  Variationen 
ausgeführte  Untersuchung  einer  fertigen 
Maschine  noch  nicht  in  der  Lage  ist,  über 
die  besten  Konstruktionsregeln  Aufschluß 
zu  geben,  solange  die  Untersuchung  nicht 
auch  in  die  Einzelheiten  der  auftretenden 
Verlustquellen  eindringt. 

Der  maßgebende  und  bis  zu  einem 
gewissen  Betrag  auch   stichhaltige  Grund 

für    die  Beibehaltung    der  Regel   u  =  ^ 


m^ 


Unferwssser 


Abb.  3.     Aufrißquerschnitt  einer  axialen  Voll- 
turbine. 


ist   nämlich    schließlich  in   der  konstruk- 
tiven Ausbildung  der  Radzellen  zu  finden, 
die  zur  Vermeidung  frühzeitigen  Ausgießens 
stark  zurückgebogen  werden  müssen  (Abb.  i)  und  daher  zum  raschen  Einströmen 
des  Wassers  beim  Eintritt  einer  Relativgeschwindigkeit  zv  bedürfen,   die  einiger- 
maßen mit  der  Zellenwand  parallel  läuft. 

Das  zweite  Beispiel,   welches  ich  aber  nun  etwas  kürzer  behandeln  will, 

stammt  aus  dem  Turbinenbau  und  betrifft 
die  günstigste  Ausflußrichtung  des  Wassers 
aus  einem  Turbinenlaufrad. 

Ich  denke  dabei  an  eine  axiale  Voll- 
turbine (Abb.  3),  bei  der  die  in  der  Austritts- 
geschwindigkeit Tjj    (Abb.  4)    enthaltene  Be- 


VS^s^s^ 


Laufrad 


Abb.  4.     Abwicklung  eines  zylindrischen 
Schnittes  durch  eine  Axialturbine. 


wegungsenergie  -  -    infolge   der  plötzlichen 

Querschnittserweiterung  völlig  verloren  sein 
möge. 
Um  diesen  Austrittsverlust  klein  zu  machen,  soll  c^  klein  sein,  und  da  bei 
gegebenem  Querschnitt  und  bei  gegebener  sekundlicher  Wassermenge  die  Ge- 
schwindigkeit am  kleinsten  wird,  wenn  der  Querschnitt  senkrecht  durchflössen  wird, 
so  hat  man  schlankweg  den  senkrechten  Austritt  als  ein  Grundgesetz  des  Turbinen- 
baues aufgestellt. 

Gewiß  hat  der  senkrechte  Austritt,  wie  wir  später  sehen  werden,   mancherlei 
Vorzüge.    Das  hindert  aber  nicht,  daß  die  obige  Ableitung  grundsätzlich  verfehlt 


C.    Beispiele  unrichtig  angewandter  Größtwertbestimmungen.. 
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ist,  und  zwar  einfach  deshalb,  weil  der  Querschnitt  nicht  unveränderlich  gegeben 
ist.    Sie  stellt  daher  wieder  eine  unrichtige  Differentiation  dar. 

Am  übersichtlichsten  wird  der  wirkliche  Vorgang,  wenn  wir  einen  abge- 
wickelten zylindrischen  Schaufelschnitt  mit  dem  Geschwindigkeitsdiagramm  im 
Austritt  (Abb.  4)  ins  Auge  fassen  und  dabei  statt  des  für  Neukonstruktionen 
veränderlich  anzunehmenden  Querschnitts  die  Veränderung  der  Wassermenge 
bzw.  der  Relativgeschwindigkeit  w^  und  die  der  Umfangsgeschwindigkeit  u^ 
studieren. 

Setzen  wir  einen  Augenblick  //,  konstant,  so  wird  der  geringste  Austritts- 
verlust augenscheinlich  bei  der  Wassermenge  auftreten,  für  die  c^  senkrecht  auf 
w^  zu  stehen  kommt  (Abb.  5  a). 

Halten  wir  dagegen   die  Wasser-  a 

-   ,  Wassermenge 

men&fe    d.  n.  zu   = — — 

^  '     '    '      '        Kanalquerschnitt 

fest  und  wechseln  die  Umfangs- 
geschwindigkeit (Abb.  5  b),  so  folgt 
der  kleinste  Austrittsverlust,  wenn  c^ 
senkrecht  auf  u^  steht. 

Dieselbe  Überlegung  läßt  sich  be- 
liebig oft  wiederholen,  und  wir  finden 
nach  Abb.  5  c  das  Endergebnis,  daß 
der  Austrittsverlust  am  kleinsten  wird, 
wenn  u^  und  c^  unendlich  klein  werden, 
d.  h.  wenn  die  Turbine  unendlich  groß 
gemacht  wird,  was  freilich  auch  von 
vornherein     aus     einer    Bedingungs- 

gleichung:   — ^  =  o  hätte  geschlossen 

o 

werden  können.  Also  ein  ganz  ähn- 
liches Ergebnis  wie  beim  Wasserrad. 
Auch  hier  kann  das  notwendige  Binde- 
glied für  die  rationelle  Untersuchung 
nur  durch  Einführung  der  Reibungs- 
verluste, wobei  die  Eigenart  der  Form- 
gebung des  Laufrades  eine  wesent- 
liche Rolle  spielt,  und  zuletzt  aus  wirtschaftlichen  Erwägungen  gewonnen  werden. 
Diese  Beispiele  sind  in  hohem  Maße  lehrreich.  Sie  zeigen,  wie  bedenklich 
es  ist,  Differentiationen  mit  Gleichungen  auszuführen,  die  nicht  den  ganzen 
Abhängrigkeitsbereich  der  fraglichen  Größen  darstellen,  und  wie  sehr  man  sich 
davor  hüten  muß,  die  Reibung,  die  ja  bei  guten  Ausführungen  verhältnismäßig 
klein  sein  mag,  bei  solchen  Betrachtungen  außer  acht  zu  lassen.  Gerade  die 
Reibung  fortwährend  zu  beachten,  wird  im  Gegenteil  ein  Grundgesetz  aller  unserer 
Konstruktionen  sein  müssen,  und  man  darf  wohl  sagen,  daß  im  Gegensatz  zu  dem 
früher  zutage  getretenen  Bestreben,  die  Hauptgleichungen  des  Turbinenbaues 
ebenso  wie  die  Turbinen  selbst  in  möglichst  einfache,  der  Rechnung  bequeme 
Formen  zu  bringen,    nunmehr  in  dem  peinlichen  Eingehen  auf  alle  die  Reibung 


Abb.  5  a— c.    Geschwindigkeitsdreiecke  am  Laufrad- 
austritt. 
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beeinflußenden  Größen  die  Fortschritte  des  modernen  Turbinenbaues  im  wesent- 
lichen begründet  sind. 

Damit  ist  freilich  der  Konstrukteur  ebenso  wie  der  Mathematiker  in  eine 
schwierigere  Lage  gekommen  wie  früher,  dafür  hat  das  Wasser  leichteres  Spiel, 
und  das  ist  die  Hauptsache. 

D.  Allgemeine  Bemerkungen  über  das  Studium. 

Ich  möchte  diese  einleitenden  Worte  nicht  abschließen,  ohne  noch  einige  Be- 
merkungen über  das  Studium  der  Technik  angeführt  zu  haben.  Aus  dem  Voran- 
gegangenen hat  sich  ergeben,  daß  die  Aufgaben  des  Ingenieurs  so  mannigfaltige 
sind,  daß  sie  dufch  vieles  Wissen  allein,  und  wäre  es  auch  noch  so  groß,  nicht 
gelöst  werden  können.  Dementsprechend  darf  sich  ein  Studium,  das  Erfolg 
versprechen  soll,  nicht  auf  eine  Anhäufung  von  Kenntnissen  beschränken,  und 
zwar  gilt  dies  in  gleichem  Maße  für  das  Vielwissen  auf  allen  möglichen  Gebieten 
der  Technik,  wie  für  das  in  einem  Spezialfach.  Der  Ingenieur  muß  vielmehr 
lernen,  in  jedem  ihm  neu  gegenübertretenden  Problem  mit  raschem  und  sicherem 
Blick  das  Wesentliche  herauszufinden  und  das  wissenschaftliche  Rüstzeug  in  rich- 
tiger Weise  darauf  anzuwenden.  Die  Ausbildung  solcher  Fähigkeit,  die  wir  als 
das  technisch  richtige  Denken  bezeichnen  können,  darf  daher  als  die  vornehmste 
Aufgabe  des  Studiums  betrachtet  werden.  Es  besteht  sowohl  in  einem  sicheren 
Beherrschen  und  Anwenden  der  Mathematik,  Physik  und  Mechanik,  verbunden 
mit  einer  klaren  Raumvorstellung,  als  auch  in  einem  praktischen  Blick  für  die 
Anforderungen  der  Betriebe  und  ihre  wirtschaftliche  Bewertung. 

Auch  die  Auswahl  der  Fächer  des  Fachstudiums  an  der  technischen  Hoch- 
schule hat  in  dem  Sinne  zu  erfolgen,  daß  solche  Fähigkeiten  entwickelt  werden. 
Gewiß  wird  man  sich  dabei  nach  Möglichkeit  an  die  modernsten  und  aktuellsten 
Gebiete  halten,  um  bei  ihrer  Behandlung  gleichzeitig  einen  Schatz  nützlicher 
Kenntnisse  zu  gewinnen.  Wichtiger  aber  ist  es,  daß  die  Lehrgegenstände  zu  der- 
jenigen richtigen  Beobachtung,  Messung  und  Bewertung  der  Naturereignisse  an- 
leiten, die  eben  die  Grundlage  des  technisch  richtigen  Denkens  bilden,  und  man 
darf  wohl  aussprechen,  daß  gerade  die  Wasserkraftmaschinen  mit  ihrem  Fundament, 
der  Hydraulik,  in  dieser  Richtung  eine  außergewöhnliche  Stellung  einnehmen. 

Durch  die  Trägheit  des  Wassers  erfahren  die  hier  zu  betrachtenden  Vorgänge 
z.  B.  gegenüber  den  schlechthin  massenlosen  Strömungen  der  Elektrizität  und 
Wärme  die  wichtigste  Erweiterung,  die  auf  die  Raumgestaltung  der  Arbeitsgefaße 
und  damit  auf  die  Entwicklung  der  Raumvorstellung  der  Studierenden  von  ent- 
scheidender Bedeutung  ist. 

Daß  die  Arbeitsweise  des  Wassers  im  allgemeinen  nicht  im  Ruhezustand, 
sondern  nur  in  der  Bewegung  studiert  werden  kann,  erweitert  die  dynamische 
Anschauung  z.  B.  über  den  bei  Kolbenmaschinen  zutreffenden  Vorgang. 

Von  besonderer  Lehrbedeutung  ist  aber  bei  den  Wasserkraftmaschinen  der 
durch  die  große  Zahl  der  mitbestimmenden  Größen  fortwährend  auftretende  Zwang, 
Entscheidungen  zu  treffen,  für  die  eine  sorgfaltige  Bestimmung  schwer  feißbarer 
Verlust-  und  Fehlerquellen  und  ein  stetes  Abwägen  mannigfaltiger  Konstruktions- 
rücksichten unumgänglich  nötig  ist. 


£.   Eigenschaften  des  Wassers.  H 

Somit  ist  die  weitere  Ausbildung  des  technisch  richtigen  Denkens  auch  nach 
dem  Vorexamen  als  der  Hauptzweck  des  Studiums  und  als  die  Grundlage  späteren 
Erfolges  anzusehen.  Die  Hochschule  gehört  auch  dann  noch  in  erster  Linie  der 
Theorie,  die  in  der  späteren  Praxis  nur  schwer  oder  gar  nicht  nachgeholt  werden 
kann.  Der  enge  Anschluß  an  die  Forderungen  des  praktischen  Lebens  wie 
auch  die  ausgesprochene  Übung  in  der  Erledigung  rechnerischer,  zeichnerischer 
oder  betriebstechnischer  Aufgaben  soll  und  wird  sich  erst  nach  dem  Eintritt  in 
die  Praxis  einstellen.  Wer  versuchen  wollte,  das  letztere  vorwegzunehmen  und  nur 
die  Früchte  des  Fachstudiums  zu  pflücken,  etwa  nur  eine  Schablone  oder  Regel 
zur  modernsten  Turbinenkonstruktion  sich  anzueignen,  würde  einer  sicheren  Ent- 
täuschung entgegengehen,  im  besten  Fall  aber  in  der  Mittelmäßigkeit  stecken 
bleiben.  Denn  ob  er  später  gerade  einmal  im  Turbinenbau  beschäftigt  wird,  ist 
immer  zweifelhaft.  Sicherlich  gibt  es  aber,  bis  er  an  leitender  Stelle  steht,  noch 
modernere  Turbinen  und  jedenfalls  viele  neue  Fragen  und  Aufgaben,  denen  eben 
nur  der  gewachsen  ist,  der  seinen  Stoff  vom  Grunde  aus  beherrscht. 

Den  Studierenden  kann  daher  nur  aufs  dringendste  geraten  werden,  den  in 
Theorie  und  Konstruktion  sich  bietenden  Schwierigkeiten  in  keinem  Fall  aus 
dem  Wege  zu  gehen,  denn  gerade  an  ihnen  können  sie  sich  heranbilden.  Solange 
das  Studium  glatt  und  rasch  verläuft,  lernt  man  erfahrungsgemäß  wenig;  Fort- 
schritte treten  vielmehr  dann  ein,  wenn  scheinbar  nichts  gelingen  will,  und  der 
Kampf  mit  der  Materie  immer  von  neuem  aufgenommen  werden  muß. 

Nur  in  solcher  steten,  auf  das  innere  Erkennen,  nicht  auf  den  augenblicklichen 
äußeren  Erfolg  gerichteten  Arbeit  im  Studierzimmer  wie  am  Konstruktionsbrett 
und  im  Laboratorium  kann  der  Ingenieur  gebildet  werden,  der  seinem  schwierigen 
Beruf  gewachsen  ist,  der  bei  aller  Vielseitigkeit  der  herantretenden  Aufgaben  den 
freien  sicher  prüfenden  Blick  behält,  in  der  Durchfuhrung  der  Aufgaben  aber  jene 
Zuverlässigkeit  bis  in  die  Richtigkeit  der  kleinsten  Rechnung  übt,  die  der  schweren 
Verantwortung  seines  Berufes  entspricht  Daß  an  solchen  Ingenieuren  kein  Über- 
fluß ist,  bleibe  nicht  unerwähnt;  nicht  unerwähnt  aber  auch,  daß  die  Entwicklung 
technisch  richtigen  Denkens  so  gut  als  nur  irgend  ein  anderes  Studium  für  die 
allgemeinen  Anschauungen  und  Aufgaben  des  Lebens  heranbildet  und  daß  es  im 
Interesse  der  Menschheit  deshalb  nur  erwünscht  sein  kann,  wenn  der  Ingenieur 
auch  in  der  bürgerlichen  Gesellschaft  immer  mehr  die  Anerkennung  und  Stellung 
findet,  die  seinen  Leistungen  und  Fähigkeiten  zukommt'). 

£.  Eigenschaften  des  Wassers. 

I.  Einleitendes  und  Maßsysteme. 

Zur  richtigen  Bewertung  einer  Naturerscheinung  ist  es,  wie  wir  ausgeführt 
haben,  notwendig,  nach  Möglichkeit  die  sämtlichen  mitspielenden  Faktoren  ins 
Auge  zu  fassen,  um  entscheiden  zu  können,  in  welchem  Grade  die  einzelnen  von 
ihnen  am  Gesamtergebnis  beteiligt  sind.  Von  dieser  Erkenntnis  machen  wir  nun 
den   ersten  Gebrauch,  indem  wir  die  Eigenschaften  des  Wassers,  wie  es  sich  in 

I)  Lynen,  Die  Ausbildung  zum  Konstrukteur  und  ihre  Bedeutung  für  die  Allgemeinheit  Bayr. 
Industrie-  und  Gewerbeblatt,  191 1,  S.  41fr. 
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den  Wasserkraftmaschinen  als  Träger  der  Naturenergie  darbietet,  studieren  und 
uns  von  Fall  zu  Fall  fragen,  welchen  Einfluß  praktisch  mögliche  Änderungen 
dieser  Eigenschaften  auf  den  Betrieb  der  Maschinen  ausüben  können.  Dabei  wird  es 
für  unsere  späteren  Rechnungen  von  besonderem  Vorteil  sein,  stets  die  Dimensionen 
der  auftretenden  Größen  festzustellen  und  zu  prüfen,  ob  die  Gleichungen  in  den 
Dimensionen  homogen  sind*).  Solche  Prüfung  wird  dadurch  erschwert,  daß  in 
der  Literatur  zwei  verschiedene  Maßsysteme  gebräuchlich  sind,  das  technische, 
dem  die  Einheiten  von  Kraft,  Länge  und  Zeit  [kg  (Gewicht),  m,  sek,  seltener 
g  (Gewicht),  cm,  sek]  und  das  C.G.S.-System,  dem  die  Einheiten  der  Masse,  der 
Länge  und  der  Zeit  [g  (Masse),  cm,  sek]  zugrunde  liegen  *).  Beide  sind  verknüpft 
durch  die  dynamische  Grundgleichung: 

Kraft  =  Masse  X  Beschleunigung  ^] . 

Auf  diese  wichtigen  Beziehungen  werde  ich  bei  den  folgenden  Messungen  der 
Eigenschaften  des  Wassers  an  geeigneter  Stelle  näher  eingehen^). 

II.  Die  von  der  Masse  des  Wassers  herrührenden  Eigenschaften. 

1.  Das  Gewicht. 

Das  Gewicht  ist  die  Folge  der  Anziehung  zwischen  der  Masse  des  Wassers 
und  der  der  Erde  und  stellt  seine  zur  Arbeitsleistung  in  Wasserkraftmaschinen 
augenfälligste  Eigenschaft  dar. 

Das  Gewicht  der  Volumeneinheit  (y)  heißt  spezifisches  Gewicht.  Es  beträgt 
im  technischen  Maßsystem  für  i  cbm  reinen  Wassers  bei  4°  C  und  760  mm 
Barometerstand  in  45°  geographischer  Breite  am  Meeresspiegel  1000  kg.  Seine 
Dimension  ist  sonach  kg/m^ 

Im  C.G.S.-System  ist  die  Einheit  des  Gewichts  diejenige  Kraft,  die  der  Masse 
eines  g,  d.  h.  eines  ccm  Wassers  von  den  obengenannten  Eigenschaften,  die 
Beschleunigung  von  i  cm/sek'  erteilt,  und  die  man  die  Dyne  (abgekürzt  dyn) 
genannt  hat.  Ihre  Dimensionen  sind  sonach  =  g  (Masse)  cm  •  sek"'  und  die  Dimen- 
sionen des  spezifischen  Gewichts  =  g  (Masse)  cm'^'-sek"'. 

Da  das  Gewicht  von  i  kg  der  Masse  desselben  eine  Beschleunigung  von 
9,81  m/sek"  erteilt,  so  erteilt  es  der  Masse  eines  g  Gewichts  die  Beschleunigung 
von  9810  m/sek'  oder  981000  cm/sek'  und  ist  sonach  981 000  mal  größer  als  eine 
Dyne.     Das  Maß  für  das  spezifische  Gewicht  y  im  technischen  Maßsystem  ist 

somit    3-  =  0,981  mal   so  groß  als  das  Maß  für  das  spezifische  Gewicht  im 

C.G.S.-System,  das  wir  zur  Unterscheidung  mit  [y]  bezeichnen  wollen.     So  ist  für 

2"  (Masse) 
reines  Wasser  y  =  1000  kg/m^  und  [y]  =  981    dyn/cm^  =  981  -— 3 — ^r^ ' 

^)  FöPPL  I,  191 1,  S.  41. 

2)  Ebert  I,  S.  19  u.  215;  FÖPPL  I,  191 1,  S.  34. 

3)  Ebert  I,  S.  214;    Föppl  I,  191 1,  S.  29  u.  30. 

4)  Über  die  Möglichkeit,  eine  Einigung  zwischen  den  beiden  Maßsystemen  herbeizuführen,  oder 
doch  wenigstens  die  Gefahr  von  Verwechslungen  durch  Unterscheidung  der  Bezeichnungen  für  die 
Kilogrammkraft  und  die  Kilogrammasse  auszuschalten,  liegt  eine  Reihe  von  Veröffentlichungen  vor. 
Eine  Zusammenstellung  von  solchen  findet  sich  Z.   1913,  S.  386,    Vgl.  auch  Z.  1913,  S.  866  u.  S.  1954. 
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Das  Gewicht  eines  Körpers  ändert  sich  mit  seiner  Entfernung  vom  Erdmittel- 
punkt In  gleichem  Maß  ändert  sich  auch  die  Beschleunigung,  die  das  Gewicht 
frei  fallenden  Körpern  erteilt  und  die  man  allgemein  mit  g  bezeichnet  Sie  kann 
nach  Helmert  ')  in  folgende  Abhängigkeit  von  dem  Winkel  (p  der  geographischen 
Breite  und  der  Höhe  k  in  m  über  dem  Meeresspiegel  gebracht  werden: 

g  ^  9,80632  —  0,02593  ■  cos  2<p  +  0,00007  ■  cos' 2^1  —  e  '  S  f  (9) 

wobei  R  den  Eidradius  bedeutet 

Z.  B.  würde  sich  in  einer  Erhebung  von  3000  m   am  Äquator  [rp  ^  o]   mit 

_       40- lo'^  . 

Ä= ergeben: 

g  =  9,80632  —  0,02593  +  0,00007  —  0,000003086  ■  3000  =  9,78046  —  0,009258  = 

m 

am  Pol  in  Seehöhe  d^egen  mit  y  =  90"*;   //  =  o: 

g  =  9,80632  —  0,02593  ■  (—  i)  +  0,00007  ■  (—  i)'  =  9,83232^^  ■ 

Man  bemerkt  daraus,  daß  die  gröQte  Änderung  durch  die  Breite  (9,78  gegen 
9,83)  nur  rund  '/,"/„  und  die  beträchtliche  Bodenerhebung  von  3000  m  nur  etwa 
1  ",'00  *"  ^^  Schwerkraft  ausmacht,  daß  derartige  Änderungen  im  allgemeinen 
also  ruhig  vernachlässigt  werden  können. 

2.  Die  Dichte. 

Die  Masse  der  Volumeinheit  nennt  man  Dichte '].  Im  technischen  Maßsystem 
bezeichnen  wir  sie  mit  S,  im  C.G.S.-System  mit  \S\.  Im  letzteren  ist  ihre  Einheit 
die  Masse  von    i  ccm   reinen  Wassers   (das  Massengramm).     Dessen  Dichte  [Jj 

ist   somit  =  I ,   und  seine  Dimensionen   sind   ■- ; —  .      Im    technischen  Maß- 

cm^ 

System  wird  die  Masse  durch  die  Kraft  gemessen,  die  ihr  eine  gewisse  Beschleu- 
nigung erteilt.    Nach  der  Beziehung:    Masse  ==  t; — n ■ sind  demnach  die 

^     *  ^  Beschleunigung 

Dimensionen  der  Masse,  wenn  die  Kraft  in  kg  (Gewicht),  die  Beschleunigung  in  m 
Die  Masseneinheit  ist  dann  die  Masse  von 

9,8t  Gewichtskilogramm,  d.  h.  die  Masse,  der  i  kg  Gewicht  in  einer  Sekunde  die 

Beschleunigung  von  1  m/sek'  erteilt  Die  Masse  eines  Kubikmeters  oder  die  Dichte  6 

1000 

'  9.8. 

j  =  ,02  ^gf^^*^s^  =  ,02  -^-^^  .    -    =  102  ~^— -"  - 
m'  m/sek'    m^  m* 

Gelegentlich   wird  die  Dichte  i   im   technischen  Maßsystem   auch  durch  das 

Grammgewicht  und  den  cm  ausgedrückt.    Dann  lautet  ihre  gleichartige  Dimension 

')  Landolt,  Tabellen,   1905,  S.  811. 
1  Ebert  I,  S.  213. 
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— — -.—  ;  ihr  Maß  ist  um  das =  looooofache   größer,    d.  h.    ihr  Zahlenwert 

erscheint  um 


lOOO 


kleiner. 


lOOOOO 

Vergleichsweise  lassen  die  Abb.  6  a  und  b,  die  freilich  wegen  der  sehr  ver- 
schiedenen Größenordnung  in  verschiedenem  Maßstab  dargestellt  werden  mußten, 
diejenigen  Volumina  erkennen,  die  im  technischen,  bzw.  im  C.G.S.-System  die 
spezifischen  Gewichte  und  die  spezifischen  Massen  enthalten. 


fm 

^ 

Abb.  6  a.    Volumeinheit  im 

technischen  Maßsystem. 

Maßstab  i :  50. 
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Abb.  6  b.     Volumeinheit 

im  C.G.S.-System. 

Maßstab  i :  2. 
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Abb.  7  a  und  b.     Einheitsgewicht 

und  Einheitsmasse  im  technischen 

Maßsystem.     Maßstab  i :  20. 


Abb.  8  a  und  b.  Einheitsgewicht  und  Einheitsmasse  im  C.G.S.-System. 

Maßstab  3:1. 


Die  Einheit  des  Gewichts  ist  für  reines  Wasser  im  technischen  Maßsystem 
durch  Abb.  7  a,  die  der  Masse  durch  Abb.  7  b  sichtbar  gemacht,  während  die 
Abb.  8  a  und  b  das  Einheitsgewicht  bzw.  die  Einheitsmasse  im  C.G.S.-System 
zeigen. 

Man  bemerkt  daraus,  daß  die  spezifischen  Größen  des  Gewichts  und  der  Masse 

im  technischen  System  je  um  das  100^  =  1000 000  fache  größer  sind  als  im  C.G.S.- 

I  dm^ 
System,  daß  die  Gewichtseinheiten  sich  aber  verhalten  wie  — z  =  081000, 

'  1,02  mm^        ^ 

die  Masseneinheiten  wie  - '         ,-  =  0810,  so  daß  die  Zahlenwerte  von  y  und  \y] 

I  cm^  '  /  1/ j 

.   ,  ,     li.  •       lOOOOOO  j.  ^  j    r*i       •       loooooo 

sich  verhalten  wie  —zr  =  1,02,  die  von  o  und  [0]  wie  z =  102. 
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Als  Variationen  der  Dichte  kommen  in  Betracht: 

a)  Die  Änderung  der  Dichte  mit  dem  Druck. 

Sie  wird  durch  den  Kompressibilitätskoeffizienten  ß  bestimmt,  der  die  Volum- 
abnahme [V^  —  f^),  bezogen  auf  das  Anfangsvolumen  I^,  für  eine  Druckzunahme 
um  eine  Atmosphäre  ang^ibt. 


(p  =  Druck  in  Atmosphären). 


(ig) 


Er  wechselt  in  geringem  Maße   mit  der  Temperatur  und  mit  dem  Anfangs- 
druck des  Wassers. 


Amagat')  fand  für  ß 

zwischen 

I — 25  Atm. 

25—50  . 

50—75  • 

75 — 100  » 

I  — 100  • 


bei  o« 
0,0000525 
0,0000516 
0,0000509 
0,0000502 
0,0000511 


bei  10° 
0,0000500 
0,0000492 
0,0000473 
0,0000470 
0,0000483 


bei  20® 
0,0000491 
0,0000476 
0,0000456 
0,0000453 
0,0000468 


Die  Volumabnahme  bzw.  Dichtigkeitszunahme  beträgt  somit  rund  7a°/o  bei 
100  Atmosphären  Druckzunahme,  d.  h.  ilir  eine  Wasserkraftanlage  von  1000  m 
Gefalle  beträgt  das  mittlere  spezifische  Gewicht  der  Wassersäule  im  Druckrohr 
rund  1002,5,  w^  ^uf  i^  seltenen  Fällen  Berücksichtigung  verdienen  wird"*). 

Anders  liegen  die  Verhältnisse  bei  den  in  den  Regulierproblemen  auftretenden 
Stoß-  und  Schwingungserscheinungen,  wo  die  Elastizität  des  Wassers  neben  der 
der  Rohre  eine  wichtige  Rolle  spielt^). 

b)  Die  Änderung  der  Dichte  mit  der  Temperatur 

hat  technisch  und  volkswirtschaftlich  mit  Rücksicht  auf  die  Vereisung  der  Flüsse 
und  Seen  eine  ganz  hervorragende  Bedeutung. 

Nach  Thiesen,  Scheel  und  Diesselhorst  *)  ist  unter  Atmosphärendruck 
(760  mm  Hg)  (im  C.G.S.-System) 


bei  »  C 

die  Dichte 

das  spezifische  Volumen 

0 

0,99987 

1,00013 

I 

0,99993 

1,00007 

4 

1,0 

1,0 

10 

0,99973 

1,00027 

20 

0,99823 

1,00177 

30 

0,99567 

1,00435 

35 

0,99406 

1,00598 

»]  Landolt,  Tabellen,  1905,  S.  60. 

3)  Wasserkraftanlagen  mit  ahnlich  hohem  Gefälle  sind  in  der  Tat  schon  ausgefiihrt  worden,  z.  B. 
Anlage  Vouvry  am  Genfer  See  mit  950  m.  Koehn  ,  S.  468.  Wasserkraftwerk  Adamello  mit  910  m. 
Schw.  Bztg.,  191 1,  S.  I. 

3j  Allievi,  Theorie  g^n^rale  du  mouvement  varie  de  l'eau.  Revue  de  M^canique,  1904,  janvier 
et  mars.  Eine  deutsche  Bearbeitung  dieses  bedeutenden  Werkes  von  Duhs  und  Bataillard  als 
AUgemeine  Theorie  über  die  veränderliche  Bewegung  des  Wassers  in  Leitungen.    Berlin,  Springer,  1909 

4;  Landolt,  Tabellen,  1905,  S.  37  u.  38. 
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I.  Der  Unterschied  der  Dichte  des  mit  Luft  gesättigteo  gegenüber  der  des  luft- 
freien Wassers  beträgt  nach  Marek  ')  bei  verschiedenen  Temperaturen,  wobei  [S'] 
die  Dichte  des  lufthaltigen,  [d]  die  des  luftfreien  Wassers  darstellt: 
,o'.([(S'] -[<!])  bei  0"=- 25 


.   15"=  —  22 
.  20°  ^  —  4  , 
wonach  [Ö],  wie  zu  erwarten,  etwas  größer  erscheint  als  [d'\ 

2.  Meerwasser  hat  eine  um  rund2  7a''/oi  Salzsole  eine  um  rund  20  "(3°)  größere 
Dichte  als  reines  Wasser. 

3.  Durch  Schlammgehalt  erfahrt  Wasser  (Gossenwasser)   gleichfalls  eine  Ver- 
mehrung der  Dichte  von  '/j — '"/o')- 

III.  Die  Zähigkeit. 

Nimmt  man  an,  daß  der  Widerstand,  der  sich  einer  gegenseitigen  Verschiebung 
einzelner  Wasserteilchen  entgegensetzt,   der  Größe   der  bewegten  Schichten  und 
ihrer  gegenseitigen  Verschiebungsgeschwindigkeit  proportional,  dem  senkrechten 
Abstand  der  beiden  Schichten  aber  umgekehrt  pro- 
portional sei  (PoiSEUiLLEsches  Gesetz),  so  läßt  sich 
eine    mathematische    Abhäi^pgkeit    zwischen    dem 
Druckgefälle  in  einer  Rohrleitung  und  der  mittleren 
Wassei^eschwindigkett  unschwer  berechnen  (S.  98). 
Diese  Abhängigkeit  wird  fiir  verhältnismäßig  kleine, 

unter  der  sogenannten  kritischen  Geschwindigkeit  ^bb.  10.  Schcmatbcbe  Darstellung 
liegende  Wassergeschwindigkeiten  durch  den  Ver-  der  Zähigkeit, 

such   bestätigt   (S.  94),   und  man  hat   deshalb   den 

nach  obigen  Annahmen  definierten  Einheitswiderstand  als  einen  inneren  Reibungs- 
koeffizienten des  Wassers  fes^esetzt  und  mit  dem  Ausdruck  >Zähigkeit(  [ij]  be- 
zeichnet (Abb.  10).     Der  Widerstand  ]V  ist  sonach 

,_        Fläche  -  Verschtebungsgeschwindigkeit 
n  _=rj  Äbit^d  '  '"' 

und  umgekehrt  sind  die  Dimensionen  der  Zähigkeit  nach  obiger  Definition  = 

Kraft_ 

Fläche  ■  Geschwindigkeit  ■  VL^r— j- 

Die  Zähigkeit  wird  ebenso  wie  /  und  d  sowohl  im  technischen  als  im  absoluten 
MaOsystem  ar^egcben. 

Im  technischen  Maßsystem  messen  wir 

.  in  ^.KS__^  _   kg  ■  sek 


(12) 


m   ■  — i  ■  — 


".   Lasdolt,  Tabellen,  1905,  S.  39. 

')    RL-HLMANN,    I,    1875,   S.  437. 

3;  HucHBS  nnd  Safford,   1911,  S.  5. 
Canercr,  WatinliT*fbiia«hin(D. 
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Zum  Übergang  auf  das  C.G.S.-System  beachten  wir,  daß  nach  S.  12  ein 
kg-Gewicht  QSiooomal  größer  ist  als  eine  Dyne,  während  statt  m  jetzt  cm  ein- 
zusetzen sind.     Somit  wird  im  C.G.S.-System 

P  .  .      dyn  •  sek  / g  (Masse)  cm  sek g  (Masse)  \ 

'■'  cm"       \  sek*  cm"  cm  sek/ 

um =  98,1  mal  größer  ausfallen  als  rj. 

kfif  f  Gewicht  )sek 
Im  technischen  Maßsystem  mißt  man  die  Zähigkeit  rj  statt  in 

crf Gewicht)  •  sek 
gelegentlich  auch  in  — ^ ,   wodurch  die  Zahlenwerte 


m 


1000 
um    - 


cm'  '  100"        10 

kleiner  werden  als  im  ersten  Falle. 

In  der  Literatur  erscheinen   die  Dimensionen  der  Zähigkeit,    sowie  die  des 

spezifischen  Gewichts,  der  Dichte  und  des  Quotienten  —  und  -j  in  den  ver- 
schiedensten Anschreibungen,  wodurch  ein  Vergleich  der  einzelnen  Beobachtungs- 
werte in  unliebsamer  Weise  erschwert  wird. 

Erfahrungswerte  der  Zähigkeit  von  reinem  Wasser  bei  verschiedenen  Tempe- 
raturen gibt  die  folgende  Tabelle: 

Änderung  der  Zähigkeit  mit  der  Temperatur'). 

Zähigkeit  im  technischen  Maßsystem      Zähigkeit  im  C.G.S.-System 

(g  •  sek\  /  dyn  •  sek       g  (Masse) i 

cm*  /  \      cm*      *™    cm  sek  ' 

0,00001832  0,01797 

0,00001547  0,01518 

0,00001332  0,01307 

0,00001 162  0,01 140 

0,0000 1023  0,0 1 004 

0,000009 1 2  0,0089  5 

0,000008 1 8  0,00803 

Man  bemerkt  hiernach  eine  ganz  erhebliche  Abnahme  der  Zähigkeit  mit  zu- 
nehmender Temperatur.  Die  später  angeführten  Erfahrungsformeln  für  die  in 
Wasserbewegungen  auftretenden  Reibungsverluste  (S.  104)  werden  aber  zeigen,  daß 
bei  den  technisch  in  Frage  kommenden  Geschwindigkeiten  die  Zähigkeit  nur  eine 
verhältnismäßig  untergeordnete  Rolle  spielt. 

Die  Änderung  der  Zähigkeit  mit  dem  Druck  ist  viel  geringer  als  die 
mit  der  Temperatur.     Nach  Warburg  und  Sachs  ^)  ist 

»?  =  »?o(i  —0,00017  ./),  (13) 

wobei 

/  =  Überdruck  in  Atmosphären, 

rj^  =  Zähigkeit  bei  Überdruck  o. 

Danach  nimmt  die  Zähigkeit  mit  wachsendem  Druck  nur  in  ganz  unbedeuten- 
dem Maße  (auf  60  Atmosphären  um  etwa  i  °  „l  ^b. 

I)  Kohlrausch,  1901,  S.  586,  Taf.  20a;   vgl.  auch  Landolt,  Tabellen,  1905,  S.  77. 

2}    POGGENDORFF,    18S4,   Bd.  XXII,    S.  52O  U.  52 1. 


Temperatur 
"^  C. 

"  {""i?) 

0 

0,0001832 

5 

0,0001547 

10 

0,0001332 

15 

0,0001162 

20 

0,0001023 

25 

0,00009 1 2 

30 

0,0000818 

E.   Eigenschaften  des  Wassers.  ],9 

IV.  Die  Spannung  des  Wasserdampfes. 

Die  Spannung  des  Wasserdampfes  ist  an  den  Stellen  der  Turbinen  in  Berück- 
sichtigung  zu   ziehen,    an  denen  durch  die  Konstruktionsanordnungen  und  die 
StrÖmungsvoi|[änge  sehr  geringfe  Pressungen  auftreten,  infolge  deren  der  gleich- 
mäßige Zusammenhang  der  Flüssigkeit  unter- 
brochen werden  kann.    Als  eine  solche  Stelle 
kommt  in  erster  Linie  der  Beginn  des  Saug- 
rohrs   5  (Abb.   11}   in  Frage,    wo  sich    eine 
Druckvermindening  unter  den  barometrischen 
Atmosphärendruck  einstellt,  die,  in  m  Wasser- 
säule gemessen,  annähernd  gleich  der  Saug- 
rohrläi^re  /,  ist. 

Bei  völlig  luftfreiem  Wasser  hält  freilich 
die  Kohäsion  die  einzelnen  Teilchen  auch 
gegenüber  einer  Zugbeanspruchung  zusammen, 
konnte  man  doch  in  solchem  Fall  negative 
Drucke  bis  ungefähr  30  Atmosphären  be- 
obachten ').     Dieser  Fall    tritt    aber    in    der 

Technik  nicht  ein.    Vielmehr  geben  die  hier      ^tb..!.  Offwe  Zentripetal-Vollturblo« 
stets    im    Wasser   vorhandenen   Luftbläschen  mit  geradem  Saugiohr. 

Gelegenheit  zur  Verdampfung,  die  eii^eleitet 

wird,  sobald  die  Pressung  der  Flüssigkeit  die  entsprechende  Spannung  des  Wasser- 
dampfes unterschreitet. 

Die  Große  des  letzteren  hängt  in  hohem  Maße  von  der  Temperatur  ab. 

Als  Mittelwert  aus  einer  großen  Zahl  von  Beobachtungen ')  ist  die  Spannung 


be 

0°  C 

4,579  mm  Quecksi 

5°  • 

6,528    . 

10°  • 

9,179     ■ 

■5°  ■ 

12,728     . 

20"  • 

17,406     . 

25°  ■ 

23,546    . 

30°  . 

31,555     • 

Das  bedeutet  bei  20°,  was  an  heißen  Sommertagen  leicht  eintritt,  eine  Wasser- 
säule von  fast  74  ^  Höhe,  die  bei  langen  Saugrohren  eine  Berücksichtigung  wohl 
verlangt. 

V.   Der  Luftgehalt  des  Wassers. 

Mehr  noch  als  durch  die  Spannung  des  Wasserdampfes  wird  der  Zusammen- 
bang der  Wasserströmung  durch  die  im  Wasser  befindliche  Luft  gefährdet,  dabei 
ist  die  im  Wasser  gelöste  Luft  von  der  zu  unterscheiden,  die  dem  Wasser  in 
Form  kleiner  Bläschen  mechanisch  beigemengt  ist. 

'J  Fortschritte  der  Physik,  I911,  I,  S.  aoi  (Julius  Meyer). 
»,   Lamjoi.t,  Tabellen,  190;,  S.  119. 
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Letztere  tritt  nach  Wasserfällen  und  starken,  von  Luntrichtern  begleiteten 
Wirbelbildungen  in  größeren  Mengen  auf  und  gewinnt  besondere  Bedeutung,  wenn 
das  Gemisch  beim  Durchströmen  durch  die  Turbine  einer  Druckverminderung  aus- 
gesetzt wird,  weil  dabei  das  Luftvolumen  entsprechend  expandiert. 

Auch  für  die  im  Wasser  gelöste  Luft  ist  ein  Druckabfall  bedenklich,  weil  sie 
im  Sättigungszustand  nach  dem  HENRV-DALTOKschen  Gesetz  fiir  bestimmte  Tem- 
parahir  stets  das  gleiche,  dem  vorhandenen  Druck  entsprechende  Volumen  besitzt. 
Es  folgt  hieraus,  daO  die  lösbare  Luftmenge  dem  Druck  proportional  ist,  und  daß  bei 
Druckverminderung  der  Sättigungspunkt  leicht  unterschritten  wird.  So  tritt  die  Luft 
häufig  im  oberen  Teil  des  Saugrohres  {S  Abb.  ii)  in  Form  kleiner  Bläschen  aus, 
die  im  weiteren  Durchströmen  des  Saugrohres  auch  in  höherem  Druckbereich  in 
der  Kürze  der  Zeit  nicht  wieder  absorbiert  werden  können,  sondern  im  Unter- 
wasser, wie  häufig  zu  be- 
obachten, zutage  treten. 

Welches  Luftvolumen  das 
Wasser  aber  zu  lösen  ver- 
mag, bestimmt  die  folgende 
Tabelle: 


Von  looo  Teilen  Wasser 

werden  gelöst'): 

bei    o^C    Z9,i8  Teile  Luft. 

.     5°  >     25,68      . 

•    10°  •     22,84      > 

■    15°  '     20,55      ' 

.   20"  -     18,68      . 

ene  vertikale  Zentripetal- Vollturbine  mit 

■   25°  .     17,08 

.   30"  •     15,64      > 

Neben  den  Störungen  der  Kontinuität,  die  nur  bei  starker  Druckabnahme 
in  Frage  kommen,  vermindert  die  ausgeschiedene  Luft  aber  auch  in  jedem 
Fall  das  spezitische  Gewicht  der  Gesamtfliissigkeit  und  damit  die  Leistung  der 
Maschine.     (S.  auch  S.  479  u.  501). 

Außer  der  in  fein  verteiltem  Zustand  auftretenden  Luft  können  schließlich, 
wenn  die  Einlaßöffnungen  der  Turbine  nahe  unter  dem  Oberwasserspiegel  liegen, 
auch  durch  Wirbelbildung  Lufttrichter  eingesaugt  werden,  die  den  Wirkungsgrad 
der  Anlage  stark  beeinträchtigen  und  durch  ihr  lautes  Heulen  unangenehm  auf- 
fallen. Sie  treten  am  ehesten  bei  großen  offenen  Turbinenkammem  [K  Abb.  11) 
mit  langsamzufließendem  Wasser  auf,  lassen  sich  aber  einfach  und  sicher  durch 
Einbau  einer  Decke  nach  Abb.  iz  aus  der  Welt  schaffen  (vgl.  S.  500), 

Eine  ganz  andere,  gleichfalls  unerwünschte  Nebenwirkung  zeitigt  die  gelöste 
bzw.  ausgeschiedene  Luft  durch  ihren  reichen  Sauerstoffgehalt'),  der  zu  einem 
Angreifen  der  metallischen  Maschinenteile  führt  und  bei  den  Anfressungen  der 
Eisenteile,  den  sogenannten  Korrosionserscheinungen  mitbeteiligt  sein  kann. 

")  Landolt,  Tabellen,  1905,  S,  605. 
>)  Warbitrg,  190;,  S.  104. 
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VI.  Elektrische  Eigenschaften  des  Wassers. 

Neben  der  erwähnten  Einwirkung  des  Sauerstoffes  spielen  aber  bei  den  Kor- 
rosionen auch  elektrische  Spannungsdifferenzen  eine  Rolle,  wie  sie  sieb  beim  Auf- 
prallen von  Wasser  auf  feste  Körper  im   lufterfuUten  Raum  bemerklich  machen. 

Nach  Lenard  ')  wird  bei  Wasserfallen  das  Wasser  positiv,  die  Luft  negativ 
geladen. 

Der  gegebene  Boden  für  solche  Erscheinungen  ist  der  Übergang  zwischen 
Leit-  und  Laufrad  bei  Turbinen,  die  mit  geringem  Überdruck  im  Laufrad  und 
mit  langem  Sai^ohr  arbeiten.  Da  tritt  infolge  der  starken  Druckverminderung 
Luft  aus  dem  Wasser  aus,  die  neben  ihrem  Sauerstoffgehalt  den  Nachteil  hat, 
ein  gewisses  Aufprallen  des  Wassers  auf  die  Laufradschaufeln  und  damit  eine 
Entwicklung  elektrischer  Spannungsdifferenzen  bzw.  Wirbelströme  hervorzurufen. 
Und  daD  wirklich  elektrische  Ströme  bei  dieser  Zerstörung  der  Laufräder  eine 
Rolle  spielen,  zeigt  sich  darin,  daß  nicht  nur  Anfressungen  an  einigen  Stellen, 
sondern  daß  auch  Niederschläge  des  Eisens  an  anderen,  benachbarten  Stellen  be- 
obachtet werden  können  (Abb.  13). 


.\bb.  13.     Ausschnitt  nns  einem  kotrodiertcn  Leitrad  Abb.  14.  Durch  Sauren  zerfressenes  Laufrad  . 

nach  Wagbnbac».  einer  Zentripetol-Vollturbine.  (Hansenwerk.) 


VII.  Chemische  Eigenschaften  des  Wassers. 

Wasser  ist  ein  eminentes  Lösungsmittel.  Es  enthält  daher  In  der  Natur  allerlei 
Stoffe  gelöst,  die  entweder  durch  Niederschläge,  z.B. Verkalkungen,  die  Oberflächen- 
beschafTenheit  der  Turbinen  verändern  und  die  Beweglichkeit  ihrer  einzelnen  Teile 
hemmen  oder  sie  auch  wie  z.  B.  durch  Säuren  zerstören  können  (Abb.  14). 

Man  ist  dadurch  gezwungen,  gelegentlich  die  Laufräder  aus  Bronze  oder 
anderen  Materialien  statt  aus  Eisen  herzustellen.  Grundsätzlich  aber  sollten  alle 
im  Wasser  befindlichen  Maschinenteile  nicht  nach  den  Regeln  der  Feinmechanik, 
sondern  in  solchen  Abmessungen  hergestellt  werden,  daß  sie  den  genannten  Ab- 
lagerungen bzw.  Angriffen  gegenüber  Spielraum  und  Widerstandsfähigkeit  besitzen, 


J    POGCKMWRFF,    I 


l.  XLVI,  S.  584  und   1902,  Bd.  IX,  S.  3Z4. 
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Das  gilt  vor  allem  auch  gegenüber  dem  Rosten  des  Eisens  bzw.  seiner  Verwand- 
lung in  Eisenoxydhydrat,  die  in  sauerstoffhaltigem  Wasser  besonders  bei  Walz- 
eisen,  weniger  rasch  bei  Schmiede-  und  noch  weniger  bei  Guüeisen  auftritt,  und 
einerseits  die  Festigkeit  der  betreffenden  Teile  untergräbt,  andererseits  aber  auch 
ihre  Beweglichkeit  dadurch  hemmt,  daO  beim  Verrosten  eine  Volumenvermehnmg 
auf  etwa  '/^  des  Eisenvolumens  eintritt. 

Zwangläufig  und  häufig  bewegte  Teile  sollten  daher  —  und  dies  gilt  besonders 
für  die  Hauptwelle  und  die  Regulierorgane  —  mit  Metallbiichsen  ausgerüstet  und 
womöglich  vom  Wasser  isoliert  werden. 


Abb.  1$.     Vierfache  Zentripetal- Vollturbine  des  ElektmitSts Werkes  Abb.  i6.      Leitseiunfel- 

MoQsburg  bei  Manchen  (Voeth).  Drehbolzen  der  amerika- 

nischen   SamsoDturbine, 

Abb.  15  zeigt  z.B.  bei  einer  modernen  4  fach-Turbine  die  Einsteigschäcbte  6', 
von  denen  aus  die  Hauptlager  frei  bedient  werden  können. 

Andererseits  müssen  vom  Wasser  benetzte  Teile,  die  gelegentlich  entfernt 
werden  sollen,  so  dimensioniert  werden,  daß  ein  Rostüberzug  bzw.  ein  den  Rost 
verhütender  Anstrich  nicht  hinderlich  ist.  Ein  Beispiel  hierfür  gibt  in  Abb.  16 
die  Differenz  der  Durchmesser  d  und  d'. 

VIII.  Physikalische  Beimengungen  des  Wassers. 

Die  physikalischen  Beimengungen  des  Wassers  müssen  an  dieser  Stelle  gleich- 
falls erwähnt  werden,  spielen  sie  doch  im  wirklichen  Betrieb  eine  oft  ausschlag- 
gebende Rolle. 

Wasser  von  Gebii^sbächen ,  die  Geröll,  Kies  und  Sand,  gelegentlich  auch 
Äste  und  Blätter  führen,  ist  lange  nicht  so  ungestört  zu  verwerten  als  Wasser, 
welches  klar  aus  einem  großen  See  austritt;  denn  Fremdkörper,  wie  z.  B.  Sand 
oder  suspendierter  Lehm,  beschleunigen  die  Abnutzung  der  Turbinenteile.  Als 
Beispiel  diene  ein  in  Abb.  17  wiedergegebenes  Leitrad  der  Etschwerke. 

Solche  Abnutzung  ist  aber  hauptsächlich  an  Stellen  gefahrlich,  wo  stehende 
Wasserwirbel  auftreten,  die  nach  Art  der  Wind-  oder  Wasserhosen  die  Fremd- 
körper zusammenführen  und  eine  eigentümliche,  bohrende  Wirkung  ausüben  können. 
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Abb.  18  zeigt  solche  ziem-  ] 

lieh  r^elmäDige  Bohrlöcher 
von  20—30  mm  Durchmesser 
am  Leitrad  einer  Jonval-Tur- 
bine  nach  ISAACHSEN '). 

Der  Abnutzung  sind  aber 
auch  die  im  Wasser  befind- 
lichen Wellenlager  besonders 
dann  ausgesetzt,  wenn  sie 
unter     einseitigem    Wasser-  I 

druck  stehen,  und  ferner  die  | 

durch  Verstellen  der  Durch-  ; 

fluOquerschnitte  der  Turbine  ' 

wirkenden  Teile  der  Wasser-  • 

reguIieningen(Äbb.i9),wenn  ! 

sie  automatisch  betätigt  wer- 
den. Man  ergreift  daher  bei 
unreinem  Wasser  bezüglich 
der  letzteren  wohl  den  Aus- 
weg, die  überschüssige  Tur- 
btnenleistung  außerhalb  der 
Turtüne  durch  sogenannte 
Bremsregler  zu  vernichten, 
um    das    fortwährende    Be-  ,  I 

wegen  der  im  Wasser  befind-  .^^  .  ^        ,  .     ,  ^     t-    ^      , 

"  Abb.  17.    Ausgewaschenes  Leitrad  dei  Etschwerke. 

liehen  Teile   zu   vermeiden. 

Bestehen  die  Fremdkörper  aus  gröDeren  Stucken,  so  können  sie  Brüche  der 

I-eit-  und  Laufradschaufeln  herbeifuhren.    Laub  verstopft  oft  in  kurzer  Zeit  den 

Turbinenrechen  und  bewirkt  dadurch  eine  erhebliche  Verminderung  des  nützlichen 

Gefälles. 

Die  Vorrichtungen  zur  Klärung  des  Wassers,   wie  Rechen,   Schützen,   Klär- 


Abb.  18.     Anfressuugen 


teiche  u.  dgl.  verteuern  die  Anlage 
und  die  fortlaufenden  Reinigungs- 
arbeiten vermehren  die  Kosten  des 
Betriebes  nicht  unerheblich, 

Abb.  19.    Leitrad  mit  Drehschauftlregulicrung  für  ebc 
ZeDtripetal-VollturbiDe.    Eine  Leitschaufel  ist  heraus- 
']  Zivilingenieur,  iSgS,  S.  362.  genommen,     (Hansen werk.] 
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Bei  kleinen  Anlagen  mit  geringer  Wartung  sind  diese  Gründe  oft  genügend, 
dem  alten,  aber  gegen  Verunreinigungen  unempfindlichen  Wasserrad  vor  der 
modernen,  aber  empfindlichen  Turbine  den  Vorzug  einzuräumen. 


Abb.  zo.   Spül- 


IX.  Die  Eisbildung. 

In  Ländern  der  gemäßigten  und  kalten  Zone    hat   man    mit    der  Eisbildung 

i  reebnen.     Sie  bildet  in  mehrfacher  Hinsicht  eine  Gefahrdung  des  Betriebs'). 

Zunächst   spielt   das  Eis   die  Rolle  eines  Fremdkörpers,    der 

die  DurchlaOöffnungen  verstopfen  und  die  Maschinenteile  besonders 

bei  gleichzeitiger  automatischer  Wasserregulierung  zerstören  kann. 

Das  Mitfuhren   von  Eis  (Grundeis)    im  Wasser    wird   dadurch 

möglichst  verhindert,   daQ  man   die  Bildui^  einer  Eisdecke  beim 

Obergraben   begünstigt  (Wassergeschwindigkeit   unter    im!),   da 

das  Wasser  unter  diesem  schlechten  Wärmeleiter  verhältnismäßig 

gut  vor  Abkühlung  geschützt  ist'). 

In  zweiter  Linie   bildet  sich  das  Eis   an  den   Maschinenteilen 

selbst,   und   besonders  an   solchen,   die,   wie  z.  B.  Schützen   und 

Rechen,  mit  der  kalten  Luft  in  Berührung  stehen.     Es 

hemmt  dadurch  ihre  Beweglichkeit  und  verringert  ihre 

freien  Querschnitte. 

Dagegen  hilft  überraschend  gut  eine  Bespülung  der 
betreffenden  Eisenteile  mit  wärmerem  Wasser  (Abb.  20) '), 
da  die  spezifische  Wärme  des  Wassers  sehr  hoch  ist- 
Sie  wird  bekanntlich  ^  i  gesetzt,  wogegen  z.  B.  die 
spezifische  Wärme  des  Eisens  nur  0,11  beträgt. 

Unterstützt  wird  diese  Wirkung  noch  durch  die  er- 
hebliche Wärmemenge  von  80  Kalorien,  die  beim  Ge- 
frieren von  I  kg  Wasser  frei  wird'). 

In    dritter    Linie    gefährdet    die    Eisbildung    hohle 
Maschinenteile,   indem   die  beim   Gefrieren  auftretende 
Volum  Vergrößerung  ihr  Zersprengen  herbeifuhren  kann. 
[Entwässerungsöffnungen  {a  Abb.  21)  vorsehen!] 

Nach  Nechold')  ist  die  Dichte  des  Eises  bei  0"==  0,918.  Das  Volumen  des 
Wassers  nimmt  somit  beim  Gefrieren  um  etwa  g'j^  zu. 

Bei  größerer  Kälte  zieht  sich  das  Eis  wieder  zusammen,  und  zwar  ist  der 
Ausdehnungskoeffizient  für  einen  Grad  Temperaturerhöhung  zwischen  —  10  und  o" 
nach  Plücker  und  Geissler*)  0,0001585. 

')  Winkleb,  Betrieb  einer  Wnsserkraftanlage  im  Winter.     Die  Turbine,   1909/10,  S.  ll. 

')  Vgl.  L(isCHKB,  Das  Grundeis  und  daherige  Slöningen  in  Wasserläufen  und  Wasserwerken. 
E.  WlRTZ,  Aarau  1906;  Auszug  in  Koeein,  S.  S35. 

3)  Unter  ungünstigen  VerhSltnlssen  müssen  eigene  Heizanlagen  zur  KrwHnnung  des  Beiieselungs- 
wassers  vorgesehen  vrerden,  z.B.  an  der  Wehranlage  der  Sillwerke  Innsbruck  [vgl.  Z.,  1906,  S.  75S;. 

']  Eisstörxingen  sehweiieriscber  Wasserkraftwerke,  Z.  g.  T.,   1907,  S.  175. 

5)  CHwotsoN,  Pbysik,  1905,  III,  S.  59;. 

*;    POGGENDORFl--,    I852,    Bd.  LXXXVI,    S,   I76. 


Abb.  3 


Drehscbaufel  mit 
HoblguÜ. 


Zweiter  Teil. 

Hydraulik. 


A.  Vorwort. 

Von  dem  großen  und  umfangreichen  Kapitel  der  Hydraulik  beschränke  ich 
mich  hier  im  großen  und  ganzen  darauf,  diejenigen  elementaren  Grundlagen  an- 
zuführen, die  für  die  Berechnung  der  Wasserkraftmaschinen  in  erster  Linie  in 
Frage  kommen.  Auf  die  Gesetze  der  höheren  Hydraulik  bzw.  Hydrodynamik,  die 
in  neuerer  Zeit  häufiger  nicht  nur  zur  Untersuchung  von  Strömungsvorgängen, 
sondern  sogar  zur  Ableitung  von  Konstruktionsgesetzen  herangezogen  werden, 
gehe  ich  nur  in  verhältnismäßig  kurzer  und  bescheidener  Weise  ein,  da  sie 
trotz  ihrer  großen  wissenschaftlichen  Bedeutung  doch  noch  nicht  in  dem  Maße 
fruchtbringend  fiir  den  praktischen  Bau  der  Wasserkraftmaschinen  geworden  sind, 
um  die  verhältnismäßig  starke  räumliche  und  zeitliche  Belastung  zu  rechtfertigen, 
die  ihre  Behandlung  im  Rahmen  dieser  Vorlesungen  mit  sich  brächte. 

Begründet  ist  dies  darin,  daß  die  höhere  Hydrodynamik,  insoweit  sie  als 
Grundlage  für  die  Theorie  und  Konstruktion  der  Turbinen  benutzt  wird,  reibungs- 
freie und  geordnete  Strömungsvorgänge  zur  Voraussetzung  hat,  die  in  der  tech- 
nischen Wirklichkeit  nicht  auftreten;  denn  auch  die  einigermaßen  geordnete, 
unterhalb  der  kritischen  Geschwindigkeit  vorhandene  Wasserströmung  kommt  bei 
den  im  Bau  der  Wasserkraflmaschinen  üblichen  Gefaßdimensionen  tatsächlich  nicht 
vor.  So  sind  wir  nicht  einmal  in  der  Lage,  die  inneren  Zustände  einer  Wasser- 
strömung auch  nur  in  dem  denkbar  einfachsten  Gefäß,  d.  h.  in  einer  geraden 
Röhre,  mathematisch  genau  zu  verfolgen,  geschweige  denn  in  den  vielgestalteten 
Turbinenkanälen. 

Unter  der  obengenannten  Voraussetzung  reibungsfreier  Strömung  ist  es  freilich 
gelungen,  Gesetze  fiir  die  Wasserbewegung  festzulegen  und  Gefaßdimensionen  zu 
berechnen,  die  ihnen  entsprechen.  Diese  Ableitungen  sind  aber  praktisch  nur 
in  dem  Maße  wertvoll,  als  man  annehmen  darf,  daß  in  so  berechneten  Gefäßen 
auch  die  mit  der  Wirklichkeit  übereinstimmende,  nicht  geordnete  Wasserströmung 
besonders  geringe  Reibungsverluste  erfahren  wird.  Das  ist  aber  weder  durch  die 
Theorie  noch  durch  den  Versuch  erwiesen. 

Es  muß  daher  im  Gegenteil  als  eine  Gefahr  für  die  Entwicklung  des  konstruk- 
tiven Gefühls  bezeichnet  werden,  wenn  zuviel  mit  Außerachtlassung  der  Reibung 
gerechnet  wird,  die  fiir  die  Praxis  des  Turbinenbaues  nicht  eingehend  genug  be- 
rücksichtigt werden  kann. 
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In  einigen  Fällen  freilich,  wo  es  sich  in  erster  Linie  um  die  Verteilung  der 
Wassergeschwindigkeiten  in  einem  Gefäß  handelt,  können  und  werden  wir  von 
den  in  der  höheren  Hydrodynamik  beliebten  Methoden  mit  Vorteil  Gebrauch 
machen. 

Grundsätzlich  darf  aber  betont  werden,  daß  eine  möglichst  genaue  Beobachtung 
der  Natur,  verbunden  mit  der  Weckung  des  Gefühls  für  Ursache  und  Wirkung 
der  in  den  Strömungsvorgängen  auftretenden  Erscheinungen,  auch  hier  die 
nützlichste  Förderung  erwarten  läßt,  selbst  wenn  die  mathematische  Form,  in  die 
wir  unsere  Erfahrungen  einkleiden  können,  bisher  noch  wenig  elegant  ist.  Am 
strengsten  wissenschaftlich  ist  eben  nicht  das,  was  die  schönste  mathematische 
Form  besitzt,  sondern  das,  was  sich  der  Wirklichkeit  am  engsten  anschließt  und 
gerade  im  Turbinenbau  sind,  wie  wir  sehen  werden,  die  Fälle  nicht  selten, 
wo  das  Bestreben  nach  Eleganz  des  Ausdrucks  zu  offenbaren  Unrichtigkeiten  ge- 
fuhrt hat. 

Dies  sind  im  ganzen  die  Grundsätze,  nach  denen  wir  nun  zunächst  die  Hydro- 
statik und  dann  die  Hydrodynamik  unserer  Betrachtung  unterziehen  wollen. 

B.  Hydrostatik. 

I.  Ruhendes  Wasser  in  ruhenden  Gefäßen. 

1.  Voraussetzung. 

In  der  Hydrostatik  kann  das  Wasser  ohne  merkliche  Vernachlässigung  gegen- 
über der  Wirklichkeit  als  nicht  zusammendrückbare  und  reibungslose  Flüssigkeit 
angenommen  werden,  da  Wasserreibung  und  rasche  Druckänderungen  nur  bei 
fließendem  Wasser  auftreten.  Darin  ist  eingeschlossen,  daß  die  spezifische  Dichte 
des  Wassers  konstant  ist  und  daß  sich  jeder  Druck  gleichmäßig  nach  allen  Rich- 
tungen fortpflanzt*). 

In  den  zunächst  behandelten  Abschnitten  sei  nicht  nur  das  Wasser,  sondern 
auch  das  Gefäß;  in  dem  es  sich  befindet,  im  Ruhezustand,  oder  höchstens  in  gerad- 
linig-gleichförmiger Bewegung  angenommen. 


dl 


^ 


i 


Abb.  22. 
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2.  Gleichungen  von  Euler. 

Die  Gleichungen  von  EuLER  bilden  auch  heute 
noch  die  Grundlage  für  die  Berechnung  des  Gleich- 
gewichts im  Innern  einer  Flüssigkeit. 

Für  die  ruhende  Flüssigkeit  gilt  danach  in  Kürze 
das  Folgende'): 

Mit  dem  Volumelement  der  Flüssigkeit  =  dx  dy  dz 
(Abb.  22)  wirkt  eine  Kraft  dP^  deren  Komponenten 
nach  den  Koordinaten  mit  dX^  dY  und  dZ  be- 
zeichnet seien.  ^    - 

Nach  der  Beziehung :  Druck  =    ...  ^  bewirken  sie 


»)  Gesetz  von  Paskal.     Vgl.  Füppl,  I,  1905,  S.  351  ff. 
2)  Ausführlicher  bei  Föppl,  IV,   1909,  S.  370. 
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Dnicksteigerungen  in  den  betreffenden  Richtungen,  z.  B.  in  jr:  -^  -  dx  ^=  -^ — ^ 
(p  ^  Druck   auf  die  Flächeneinheit).  "^ 

Wenn  nun  unter  X  die  Kraft  pro  Volumeinheit  verstanden  wird,  wonach 

dX  =  X '  dx  dy  ds^ 
so  folgen  die  Grundgleichungen 

ö^-^'         ^-^'  Vz"^'  ('4) 

Häufig  führt  man  nicht  die  Kräfte  pro  Volumeinheit  ein,  die  für  die  Erd- 
anziehung dem  spezifischen  Gewicht  entsprechen,  sondern  die  Kräfte  pro  Massen- 
einheit,  die  im  gleichen  Fall  mit  der  Erdbeschleunigung  identisch  sind.  Bezeichnen 
wir  sie  mit  qx^  Qy^  qz\  wonach 

X '  dx dy  dz  ■=^  qx—  '  dx dy  dz , 

so  ergeben  sich  die  Grundgleichungen  in  der  Form 

^'~  Y   }^x'        ^'~\Y  by'        ^'-  y   bz  ^'^J 

Das  vollständige  Differential  der  Drucksteigerung  dp  folgt  als  Summe  der 
partiellen  Differentiale  zu 

dp  =  Xdx  +  Ydy  +  Zdz  r=  -^-  [qxdx  -i-  qydy  +  q%dz)  (i6) 

und  Flächen  gleichen  Druckes  (Niveauflächen)  werden  dadurch  charakterisiert, 
daß  auf  ihnen  dp  =  o  ist. 

Zu  ihrer  Berechnung  muß  die  Änderung  der  Kräfte  im  Raum  gegeben  sein. 

Sehr  einfach  wird  fiir  das  Gewicht  des  Wassers,  wenn  z  mit  der  Vertikalen 
zusammenfallt,  mit  q^  =  g 

y  kßf 

dp  =^  -  '  q»-  dz  =  y  •  dz  =  looo  -^  •  m  =  looo  kg/m' 

d.  h.   looo  kg/m"*  Druckzunahme  auf  i  m  Gefälle. 

Bezüglich  allgemeinerer  Kräftefunktionen  führt  schon  hier  eine  kurze  an  das 
Gravitationsgesetz  anschließende  Überlegung  auf  einige  für  die  höhere  Hydraulik 
wichtige  Begriffe. 

3.  Potential  und  Kraftfeld. 

Auf  ruhende  Teilchen  einer  Flüssigkeit  wirkt  als  einzige  Kraft  die  Anziehung 
der  Massen  nach  dem  NEWTONschen  Gravitationsgesetz: 

P=k'  —^^  '  (17) 

Dabei  sind  m  und  m^  punktförmig  gedachte  Massen  im  Abstand  r,  und  k  ist 
eine  Maßkonstante.  Denkt  man  sich  nun  die  eine  Masse,  etwa  w/,,  festgehalten, 
m  dagegen  beliebig  bewegt,  so  wird  m  jeweils  mit  einer  Verkleinerung  von  r 
um  dr  eine  Arbeit  geleistet  haben 

dA  =  P (-  dr)  =  k  --P-  (- dr],  (1 8) 


*;  Lorenz,  Neue  Theorie  and  Berechnung  der  Kreiselräder,  191 1»  S.  2. 


zwischen  den  Entfernungen  r^  bis  r  aber 

^  =  *.«-«7.(V-^')-  119} 

Für  den  Fall,  daß  m  aus  unendlich  großer  Entfernung  herbei  gekommen  ist, 
wird  r.  =  CO  und  die  Arbeit 

A  =  k-  ---'  (20 

r  ' 

heiQt  das  Potential  der  Anziehung. 

Es  hat  die  wichtige  Eigenschaft,  daß  sein  nach  beliebiger  Richtung  genommener 
DifTerentialquotient  die  entsprechende  Kraftkomponente  liefert. 

Setzt  man  die  bewegte  Masse  w  =  i,  so  heißt 

A  =  k^'=V  (21) 

in  besonderem  Sinn  das  Potential  der  von  m,   herrührenden  Anziehung. 

Auf  Kreisen,  bzw.  auf  Kugeln  um  tu,  herrscht  das  gleiche  Potential.  Es  wächst 
mit  Annäherung  an  m,  nach  einer  Hyperbel  (Abb.  23),  und  man  sieht,  wie  durch 
Abschneiden  gleicher  JV  bzw.  JA  die  Kugeln  gleicher  Potentialdifferenz  ge- 
funden werden. 


Abb.  23.     Kugeln  gleicher  Potentialditferenz.  Abb.  24.     Anziehung  zweier  Massen. 

Senkrecht  zu  den  Flächen  gleichen  Potentials  (Niveauflächen)  ist  jeweils  die 
Kraft  gerichtet.  Die  Gesamtheit  der  aus  dem  Potential  abzuleitenden  Kräfte  bildet 
das  Kraftfeld.  Die  Linien,  die  jeweils  in  Richtung  der  Kraft  verlaufen,  heißen  die 
Kraftlinien.    In  unserem  Fall  bilden  sie  ein  Radienbündel  durch  w/,  (Kraftlinienfeld). 

Jedem  Ort  des  Feldes  entspricht  somit  ein  bestimmter  Wert  des  Potentials,  der 
durch  obige  Potentialfunktion  oder  Kräftefunktion  [Potential  der  Anziehung)  dar- 
gestellt wird. 

Wird  die  Anziehung  von  zwei  getrennten  und  verschieden  großen  Massen 
auf  eine  dritte  au^eübt,  so  verwickelt  sich  die  Untersuchung  schon  etwas  und 
man  erhält  ein  Bild  der  Niveauflächen  und  der  Kraftlinien  nach  Abb.  24 '). 

Bei  der  Berechnung  des  Verlaufs  der  reibungsfreien  Strömungen  werden  wir 
ähnliche  Bilder  wiederfinden  (S.  158  u.  317). 

')  Die  Abb.  23  und  24  aus  BuiiAU,  Der  gegenwärtige  Staüd  der  Hydraulik.  Z.  ö.  I.  A.  V.,  1912, 
S.  193.     Vgl.  auch  HoLZ.\iÜLLER,   Z.   1897,    S.  JiS;    189S,  S.  S65  und  1146. 
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4.  Druck»  Überdioick»  Unterdruck. 

Das  Einheitsmaß  für  den  Druck  ist  im  technischen  Maßsystem  die  Druckkraft 
von  I  cbm  Wasser  auf  i  qm,  d.  h.  looo  kg/m". 

Häufiger  verwendet  man  die  technische  Atmosphäre  (atmos  [griech.]  =  Dampf, 
sphaira  [griech.]  =  Kugel),  das  ist  i  kg/cm'  oder  10000 kg/m'',  die  735,51  mm 
Quecksilbersäule  bei  0°  oder  einem  mittleren  Barometerstand  in  etwa  300  m  über 
dem  Meer  entspricht '). 

In  der  Hydraulik  liegt  es  nahe,  den  Druck  auch  durch  die  Höhe  einer  Wasser- 
säule zu  messen.  Die  auf  die  Fläche /in  Höhe  H^  (Abb.  25)  durch  das  Gewicht  der 
darüberstehenden  prismatischen  Wassersäule  ausgeübte  Kraft  ist  gleich  deren  Gewicht 

somit  die  Kraft  pro  Flächeneinheit,  oder  der  Druck 


p  =  ^  =  (H,-H:iY  =  h 


(22) 


Hieraus  folgt,  daß  i  m  Wassersäule  einem  Druck  von  1000  kg/m",  d.  h.  dem 
Einheitsdruck,  oder,  da  eine  Atmosphäre  =  10000  kg/m",  dem  Druck  von  '/xo  Atmo- 
sphäre entspricht,  wie  sich  auch  aus  der  EULERschen  Gleichung  S.  27  unmittel- 
bar ergeben  hatte.  Umgekehrt  bedeutet  der  Druck  von  10  m  Wassersäule  soviel 
wie  eine  technische  Atmosphäre. 


•^ 


lii: 
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Abb.  25.    Prbmatiscbe 
Wassersäule. 


Abb.  26.    Geftß  unter 
Atmosphärendruck. 


Abb.  27.     Geföß  mit  »Unterdrücke. 


Im  Gegensatz  zu  andern  Verfassern  habe  ich  hier  zur  Bezeichnung  der  Druck- 
höhe den  besonderen  Buchstaben  A  eingeführt,  während  H-nux  die  Höhenlage 
(Ortshöhe)  selbst  bezeichnen  soll,  da  sich  später  in  der  Hydrodynamik  diese  beiden 
Höhen  im  allgemeinen  nicht  decken  werden'). 

Dazu  soll  in  dem  Druck  /,  bzw.  in  der  Druckhöhe  A  fiir  die  Zukunft  stets 
der  Atmosphärendruck  mit  eingeschlossen  sein,  ohne  den  viele  Eigenschaften 
der  Wasserkraftmaschinen  nicht  erklärbar   wären.     Es  wird  sonach  mit  Abb.  26 

P  =  ^'y  +  pat  =  {(-i-  Aat]  y  =  h-y  ,  (23) 

wenn  mit  /  die  Tauchtiefe,  mit  pat  der  barometrische  Druck  und  mit  Aat  die  ihm 
entsprechende  Wassersäule  bezeichnet  wird. 

>)  Bezüglich  anslXndiscber  Maße  im  allgemeinen  sei  verwiesen  auf  Freytag,  Hilfsbuch  für  den 
Maschinenbau,  1904,  S.  975,  und  Hughues  and  Safford,  S.  2 ;  im  besonderen  für  englische  Maße 
im  Turbinenban  auf  ZowsKi,  Engineering  News,  1909,  S.  102. 

3)  Einheitliche  Bezeichnungen  im  Turbinenbau.     Z.  g.  T.,  1906,  S.  393  und   Z.  1906,  S.  1993. 
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Wenn  wir  dann  den  Überschuß  über  den  Atmosphärendruck  besonders  kenn- 
zeichnen wollen,  der  in  unserem  Beispiel  mit  /  •  /  gemessen  wird,  so  sprechen 
wir  vom  »Überdruck«  und  bezeichnen  ihn  mit  Strich: 


P'  =  t-7\ 


K  =  t-  =  t. 


(24) 


Manchmal  wird  der  Druck  /  auch  kleiner  als  der  Atmosphärendruck,  z.  B.  in 
Abb.  27,  wo  /  von  hat  abzuziehen  ist 

p=pa(  —  t'7=^(hat—  t)  y.  (25) 

Hier  stellt  /  •  y  den  Unterschuß  unter  den  Atmosphärendruck  dar,  den  wir  mit 
»Unterdruck«  und  Doppelstrich  bezeichnen  wollen. 


l" 


Jt 


6.  Resultierender  Wasserdruck  auf  ebene  Flächen. 


(26) 


Abb.  28  zeigt  eine  unter  dem  Winkel  a  gegen  die  Vertikale  geneigte  ebene 
Wand  eines  mit  Wasser  gefüllten  Gefäßes.     Es  möge  Größe,  Richtung  und  An- 
griffspunkt  des  auf  eine  in  der  Umklappung 
sichtbare  Fläche /resultierenden  Wasserdrucks 
berechnet  werden. 

Der  Wasserdruck  steht  senkrecht  zur  Fläche 
und  ist  für  einen  horizontalen,  unendlich 
schmalen  Flächenstreifen  df  konstant,  so  daß 
der  Druck  auf  den  Streifen 

dP^df'h'y=^  df(t  +  kat)  '  y. 

Die  Gesamtkraft  folgt  aus  dem  Integral 
dieser  parallelen  Kräfte  zu 

P  =.  yjdf.  (/  +  hai^  =  yfdf't+  yjdf'  hat . 

Nun   ist  jdf-t  das  statische  Moment  der 

Fläche    bezogen   auf  den   Oberwasserspiegel 
und  daher  nach  der  Lehre  vom  Schwerpunkt 
auch  =/./,,  wenn  4  den  vertikalen  Abstand  des  Flächenschwerpunkts  vom  Ober- 
wasserspiegel bedeutet,  während 


Abb.  28.    Wasserdruck  auf  Seitenfläche. 


/' 


df'  hat— f'  hat' 

Somit  ist  die  Größe  des  resultierenden  Wasserdrucks 

P  =/•  [ts  +  hat)  •  r  =/•  //,  •  y  (27) 

unabhängig  von  Lage  und  Richtung  der  Fläche  und  nur  durch  ihre  Größe,  den 
Abstand  ihres  Schwerpunkts  vom  Flüssigkeitsspiegel  und  das  spezifische  Gewicht 
der  Flüssigkeit  sowie  den  Atmosphärendruck  bestimmt.  Die  Resultierende  steht, 
der  Richtung  des  Wasserdrucks  entsprechend,  senkrecht  auf  der  Fläche. 

Der  Angriffspunkt   der   Resultierenden    ergibt   sich    durch  Gleichsetzen  ihres 
Drehmoments   um  eine  beliebig  gewählte  Momentenachse  z.  B.  die  Horizontale 
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durch  den  Schwerpunkt  mit  der  Summe  der  entsprechenden  Drehmomente  der 
einzelnen  dP, 

Tmi  Bestimmung  der  Höhenlage  des  Angriffspxmkts  bezeichnen  wir  mit  y^ 
seinen  in  der  schrägen  Wand  auf  einem  Vertikalschnitt  gemessenen  Abstand  vom 
Schwerpunkte  5,  mit  y  den  jeweiligen  Abstand  der  einzelnen  dP  (Abb.  28),  dann  ist 

P^yo=jdP^y 

und  mit  Einsetzen  der  vorigen  Werte  von  P  und  dP 

\df '  h  ' y 

Nun  ist  k  =y  cosa  +  /,  +  hat^  somit  auch 

fd/y^cosa  jdf-ts'y  jdf'hat-y 


y    =  -:-^ 1-  -  ^» U 


AU-^hat)         '      f[U  +  Kt)  f{i.  +  hat) 

In  den  zwei  letzten  Summanden  wird  jdf-y,  das  statische  Moment  der  Fläche 
um  den  Schwerpunkt  gleich  Null;  jdf-y^   aber   ist   das   auf  den  Schwerpunkt 


-■''. 


bezogene  Trägheitsmoment  der  Fläche  und  sei  mit  J,  bezeichnet;  wonach  sich 
ergibt  j  j 

Es  zeigt  sich  hier  das  eigentümliche  Ergebnis,  daß  y^  bzw.  die  Lage  der 
Resultierenden  von  der  absoluten  Höhe  des  Druckes  abhängt  und  daher  unrichtig 
angenommen  wird,  wenn  man  den  Atmosphärendruck  außer  acht  lassen  zu  können 
glaubt. 

Steht  die  Rückseite  der  Fläche  gleichfalls  unter  Atmosphärendruck,  so  folgt 
ganz  entsprechend  obiger  Ableitung  für  die  Lage  des  Überdrucks 

/o  =  -TT  '  ^^^^  •  (^9) 

Herrscht  dagegen  auf  der  Rückseite  gleichfalls  ein  beliebiger  Wasserdruck  mit 
den  Tiefen  /,,  so  bemerkt  man,  daß  für  jede  Stelle  / — t^  konstant  ausfallt,  so  daß 

wird. 

Für  den  Horizontalabstand  x^  des  resultierenden  Wasserdrucks  vom 
Flächenschwerpunkt  5  wird  entsprechend,  wobei  x  nach  Abb.  28  den  Horizontal- 
abstand des  Schwerpunkts  der  Flächenelemente  von  S  darstellt: 

yjdf-h'X         jdf  -y-  cosa-  X  Idf-ts-x  jdf-hat^x 

"""  ^  P  ^  f(ts  +  /lnt)  •"    f[ts+hat)     ^   7{t7^/iai)     ' 
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und  da  die  beiden  letzten  Summanden  wieder  verschwinden 


./i/.. 


(3°) 

wenn  J^^  das  Zentrifugalmoment  von  /  für  die  durch  5  gelegte  x-  und  j'-Achse 
bedeutet. 

Häufig  haben  die  betrachteten  Flächen  vertikale  Symmetrieachsen,  dann  wird 

Dasselbe  tritt  auch  ein,  und  zwar  für  y  und  x,  wenn  die  Fläche  horizontal 
liegt,  d.  h.  für  a  ^=  90°.  Es  lallt  dann,  wie  sich  aus  den  Gleichungen  ergibt,  der 
Angriffspunkt  des  resultierenden  Wasserdrucks  mit  dem  Schwerpunkt  der  Flache 
zusammen. 


Abb.  30.     SchUtzeatafel. 


Abb.  19.     Rechteckige  SeilenöShung, 

Beispiele: 

1.   Für  einen  rechteckigen  VerschluOdeckel 
nach  Abb.  29  mit  äußerem  Atmosphärendruck  ist 

J.  =  °--:  f=ob, 


Abb.  31.     Dros^lkUppe. 


=  0°   und    ^i  ^  —  ,  wird  bei 


somit  J  a' 

'''=/■,,■"•"•=■  TT 

2.  Für  eine   Schütze   nach  Abb.  30,    wobei 
äußerem  Atmosphärendruck 

>'•  =  i- 

Die  Resultierende  greift  in  '/^  der  Wassertiefe  vom  Boden  gemessen  an. 

3.  Eine  Drosselklappe  mit  horizontaler  Drehachse  nach  Abb.  31,  die  ein  Rohr 
vom  Durchmesser  d  abschließt,  wird,  wenn  der  untere  Teil  des  Rohres  unter 
Atmosphärendruck  steht,  ein  Drehmoment 

M=P-y^ 
erfahren,  wobei 


"/■'. 


64      ■ 


16       I, 


Da  nun  P=f- 1. 

M 


f'-'h 


so  wird  aufTallenderweise  ihr  Drehmoment 

,                    looo  ■  71  d* 
cos  a  ^  y  ■  J,  ■  cos  a  ^ ■  cos  a 


d.  h.  unabhängig  vom  Abstand  des  Oberwasserspiegels! 

4:  Für  rechteckige  Schützentafeln 
von  der  Breite  6  läßt  sich  Vorstehen- 
des leicht  auf  graphischem  Wege 
veranschaulichen.  Hier  wächst  der 
Druck  nach  einer  Geraden  unter  45° 
(Abb.  32).  Die  Resultierende  liegt  im 
Schwerpunkt  des  Dreiecks,  d.  h.in  '/j  der 
Wassertiefe  vom  Boden.  Für  eine  auf 
beiden  Seiten  benetzte  Fläche,  z.  B.  die 
drei  untersten  Bretter  in  Abb.  $2,  bildet 


■&Ua 


-fcr 


Abb.  33-     Sptrnlturbine  mit  Mnnnloclideckel 
am  Saugrahrkrümmtr. 


Abb.  34-    Mannlochdeckel  zu  Abb.  33  mit  in  ver- 
kleinertem  Mobstab   aufgezeichneten  Druckhähen. 


die  Druckverteilung  dagegen,  wie  leicht  zu  konstruieren,  das  schraffierte  Rechteck, 
dessen  Schwerpunkt  in  der  Mitte  liegt. 

5.    Auch  für  den  inneren  Druck  auf  den  Deckel   des  Saugrohrs  einer  abge- 
schlossenen Turbine  (Abb.  33  u.  34)  gilt  nach  Gl.  27  und  28 

Pi  =  f  ■  hf  y    und     r,-  ^  —^  ■  cos  (( . 


Aber  hier  ist  h,  klein 

er  als  der  Atmosphärendruck,  nämlich 

h,  =  K,-t.=  h,, 

Somit 

ä'        COS  a 

'"=,t  ■-/,:.-,-■ 

z.  B.  für 

«  =  77  . 

(/  =  o,3m,       //a/=iom,       ''.  =  5,f 

wird 

0, 

j'       0,225 

J--  = 

:    ■  — - — ^  =  o,ooo2om  =  0,20  mm. 
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Von  außen  wirkt  der  Atmosphärendnick  mit  Pa  =/-  hat-  y  vca.  Schwerpunkt 
der  Fläche. 

Der  resultierende  Druck 

Pr  =  Pa-  Pi  =f{hat  -  ÄJ  y  =f'  K  '  y  =/•  /,  •  y 

wirkt  gleichfalls  von  außen  im  umgekehrten  Abstand  ya ,  der  nach  dem  Gleich- 
gewichtsansatz 

hat  —  t,  4,4 


ya  =  yi 


=  0,29. 


-4  '"'    -5,6 

oder  auch  unmittelbar  nach  Gl.  (29)  als 


=  —  0,23  mm 


zu  berechnen  ist. 


d^  cosa  o,3*     0,225 


0,00023  m 


6.  Wasserdruck  auf  unebene  Flächen. 

Der  Wasserdruck  steht  auf  jedem  Flächenelement  senkrecht.    Zerlegt  man  ihn  in 
beliebige  Richtungen,  z.B.  vertikal  nach^  und  horizontal  nach  ;r,  so  folgt  (Abb.  35) 


dPx  =  dP  •  cos  OL  ^  df '  h  '  y  '  cos  a 
dPy  =  dP '  sin  a  =  df  -  k  -  y  -  sma. 


(31) 


(32) 


Abb.  35.    Druckkomponenten 
auf  das  Flächenelement. 


Durch  andere  Zusammensetzung  ergibt  sich 

dPx  =  k  '  y  '  [df  •  cos  a) 
dPy  =  k  '  y  '  [df  •  sin  a) 

und  damit  der  wichtige  Satz:  Der  Druck  in  einer 
bestimmten  Richtung  ist  gleich  h-y  mal  der 
ProjektiondesFlächenelements  senkrecht  zur 
betreffenden  Richtung. 

Der  Gesamtdruck  P  in   bestimmter  Richtung  auf 
eine  größere  unebene  Fläche  ist  dann  gleich  der  Summe 
der  auf  die  einzelnen  projizierten  Flächenelemente  df  ent- 
fallenden Kräfte. 

Auch  hier  kann  P:=f'  -  hs  -  y  gesetzt  werden,  wenn 
/'  der  Gesamtprojektion,  senkrecht  zur  Kraftrichtung, 
//,  aber  dem  Schwerpunktsabstand  der  einzelnen  pro- 
jizierten   Flächenelemente    df*    nach    der   Beziehung 

Cdf  .  h 

Bei  nebenstehender  Abb.  36  würde  z.  B.  für  die  horizontale  Kraftrichtung  der 
fragliche  Schwerpunkt  in  5/,  für  die  vertikale  in  Sn  zu  liegen  kommen. 

Man  bemerkt  daraus,  daß  die  in  verschiedenen  Richtungen  auftretenden  Kräfte 
im  allgemeinen  nicht  durch  einen  Punkt  gehen  und  dann  nur  durch  eine  Resul- 
tierende mit  Kräftepaar  bzw.  durch  ein  Kraftkreuz  im  Gleichgewicht  gehalten 
werden  können*). 


Abb.  36.     Gefäß  mit  an- 
geschraubtem Eckblech. 


hs  = 


-  entspricht. 


I)    FÖPPL.   II,    191 2,    S.  116. 
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7.  Druckwirkung  auf  Gefäßwände. 

Jedes  Gefäß  sucht  unter  dem  inneren  Überdruck  die  Kugelgestalt  anzunehmen. 
Bei  einem  dünnwandigen  Rohr  ist  die  Längsspannung  Oz  nur  halb  so  groß  wie 


d/p^ 


Abb.  38.     Rohrring  mit 
innerem  Überdruck. 


Abb.  37.    Spannungen  in  einer  Röhre  mit  innerem  Überdruck. 


die  Umfangsspannung  <;«,  indem  nach  Abb.  37 

/;     (33) 


d^7t 
dits     =  —  •/ ; 


2  '  s  '  l  ^  d  '  l ' p\ 


d 


(34) 


Abb.  39.    Rohrleitung  mit  Expansions- 
stopfbüchse. 


Vorsicht  ist  bei  Anwendung  ebener  Platten 
geboten  (vgl.  Bach,  Elastizität  und  Festigkeit, 
191 1,  S.  537),  aber  auch  bei  Rohrkrümmern,  die 
auf  der  inneren  Seite  stärker  gespannt  werden 
wie  gerade  Rohre  (vgl.  Föppl,  III,  1905,  S.  208), 

was  auch  aus  der  Betrachtung  des  Rohrringes  (Wulstes)  (Abb.  38)  leicht  ver- 
ständlich wird,  wenn  man  die  beiden  Kreise  immer  mehr  zusammenführt. 

Bewegliche  Wände,  z.  B.  Stopfbüchsen,  übertragen  den  Druck  nach  außen 
(Abb.  39),  der  dann  durch  entsprechend  kräftige  Lagerung  aufgefangen  werden 
muß.    Die  hierbei  sonst  noch  mitspielenden  Kräfte  sind  auf  S.  142  ff.  besprochen. 

8.  Druckwirkung  auf  eingetauchte  Körper.    Auftrieb. 

Betrachtet  man  die  Überdrucke  auf  die  einzelnen  Elemente  der  Oberfläche 
eines  eingetauchten  Körpers  (Abb.  40)  und  zerlegt  sie  je  in  Vertikal-  und  Hori- 
zontalkomponenten, so  bemerkt  man,  daß  die  ersteren  gleich 

df  •  /  •  y  •  sin  a 
gesetzt  werden  können,  und  daß  ihre  Summe, 
der  sogenannte  Auftrieb, 

t '  y  '  df'  sin« 

gleich  dem  Gewicht  der  verdrängten  Wasser- 
raenge  ist,  während  die  letzteren  sich  das 
Gleichgewicht  halten,  so  daß 

//•y  •  df-  cosa  =  o 

wird. 

Da  auch  die  Kräfteverteilung  im  ersteren  Fall  genau  der  des' Wassergewichts 

entspricht,   folgt  weiter,   daß   die   resultierende  Auftriebskraft  durch  den  Schwer- 
punkt der  verdrängten  Wassermenge  geht. 

3* 


/' 


Abb.  40.    Eingetauchter  Körper. 
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9.  DruckmessuDg  in  der  Hydrostatik. 

Der   absolute   Druck   ist   die   Summe    aus   Überdruck   bzw.  Unterdruck  und 
Atmosp  härendruck. 

Die   Messung   des   Überdrucks    erfolgt   am   einfachsten    durch    eine    in    einer 
Glasröhre  nach  Abb.  41  gebildete  Wassersäule,  Piezometer  (von  piezein  [griechisch] 
=  drücken)  als 

/'  =  -*'  ■/■ 
Eine  besondere  Vorsicht  braucht  beim  ruhenden  Wasser 
auf  die  Anschlußstelle  nicht  gelegt  zu  werden.  Zur  Einstellung 
des  Druckes  genügt  schon  die  kleinste  Öfifnung.  Wohl  können 
aber  leicht  an  der  Ablesestelle  Fehler  durch  die  Oberflächen- 
spannungen ')  der  Flüssigkeit  (Kapillarität)  eintreten.  Ihre  Folge 
ist  zunächst  der  Meniskus  [SK  in  Abb.  42!  (Meningx  fgriechisch' 

Abb.41.  MessuDgdes  c-      i        .,  .         j  j-      ir   -  j         ?.l    _fl--   l 

Überdrucks  durch        ^  atimhaut),   Unter  dem  man  die  Krümmung  der  Uoernache 

Pieiomeier.  an  der  Gefäßwand  versteht  und  der  bei  netzenden  Flüssigkeiten 

(Wasser)  nach  aufwärts,  bei  nicht  netzenden  (Quecksilber)  nach 

abwärts  gekrümmt  ist.     Die  Ablesung   des  Druckes  erfolgt  nicht  am  Meniskus, 

sondern  am  horizontalen  Teil  des  Flussigkeifsspiegels.    Ihre  Genauigkeit  wird  sehr 

erhöht,   wenn   man   einen  die  Glasröhre  umschließenden  Schieber  {Sc/t  Abb.  42] 


DruckmessuDg  mit  Schieber, 


der  konvexen  Seite  des  Spiegels  so  weit  nähert,  daß  das  zwischen  beiden  durch- 
scheinende Licht  gerade  verschwindet.  Bei  netzenden  Flüssigkeiten  ist  dabei  die 
Spiegelung  nach  Abb.  44  zu  berücksichtigen. 

Von  besonderer  Wichtigkeit  ist  aber  noch  in  zweiter  Linie  der  Umstand,  daß 
bei  netzenden  Flüssigkeiten  die  wahre  Druckhöhe  {aa  Abb.  42)  unter,  bei  nicht 
netzenden  {M  Abb.  42)  über  den  Spiegel  zu  liegen  kommt  (vgl.  auch  Abb.  43). 
Diese  Abweichung  —  in  Abb.  42  und  43  mit  vt  bezeichnet  —  berechnet  sich 
aus  der  Hubarbeit  der  Oberflächenspannung  zu 


')    EllERT,   I,    S.  120. 

=j  EllERT,  r,  s.  135. 
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und  ist  somit  einer  Kapillaritätskonstanten  K  direkt,  dem  spezifischen  Gewicht 
und  dem  Abstand  der  gegenüberliegenden  Wände  (Rohrdurchmesserj  d  aber  um- 
gekehrt proportional. 

Für  Wasser  wechselt  K^  wenn  /"  =  i ,  m  und  d  in  mm,  zwischen  7,2  und 
8,3  mg/mm,  für  Quecksilber  zwischen  —44  und  —  56  mg/mm '}  je  nach  dem 
Grad  der  Benetzung  der  Wände  bzw.  der  Gestalt  des  Meniskus. 

Danach  wird  für  Wasser  bei 


d  =  0,1       0,5       1,0       5,0        10 

/  (Wasser)  =  288     57,6     28,8     5,76     2,88 

bis     332     66,4     33,2     6,64     3,22 


25 


1,66 


30    mm 
5     0,96     . 


1.33 


Diese  Werte  besitzen  indes  nur  solange  einige  Genauigkeit ") ,  als  m  groß  ist 
gegen  d,  deshalb  werden  sie  besser  unmittelbar  in  Abhängigkeit  vom  Rohrdurch- 
messer und  der  Höhe  des  Meniskus  angegeben.  Das  ist  für  Quecksilber  in 
folgender  Tabelle^)  geschehen. 


Kapillar 

Depression  von 

Queck 

Silber  i 

n  Glasr 

Öhren. 

ä.„. 

an„«  =  0.4         0,6     1    0,8 

i-o 

la 

«,4 

1,6 

1,8 

4 

n««  •=  0,83 

1,12 

'.54 

1,98 

a,37 

_ 

- 

- 

5 

0.47 

0,63 

0,86 

1,19 

MS 

.,80 

— 

— 

6 

0,27 

OHl 

0,56 

0,78 

0,98 

' 

1.43 

- 

7 

0,18 

0,28 

0,40 

o,S3 

0,67 

0,8; 

0-97 

".13 

8 

— 

0,10 

0,29 

0,38 

0,46 

0,56 

0.65 

0,77 

9 

- 

o.'5 

o,ii 

0,28 

0,33 

0,40 

0^6 

0.52 

,0 

_         j        ^ 

0,15 

0,20 

0,2  s 

o,ä9 

0,33 

°.37 

—                 — 

0,10 

0,14 

0,18 

0,2I 

0,24 

0,27 

11 

—         ,        — 

0,07 

0,10 

0,13 

0,1s 

0.18 

0,19 

13 

— 

— 

0,0+ 

0,07 

0,10 

0,12 

o,.3 

0,14 

Im  allgemeinen  kann  bei  Rohrweiten  über  15  mm  bei  Quecksilber  und  über 
20  mm  bei  Wasser  der  EinfluO  der  Kapillarität  auf  die  Ablesung  vernachlässigt 
werden. 

Bei  Beobachtung  eines  Wasserspiegels  durch  ein  Glasfenster 
Abb.  44)  treten  durch  die  Spiegelung  des  Meniskus  leicht  Ab- 
Icsungsfehler  ein.  Bei  den  Versuchen  von  Hansen  ')  zeigte 
sich  eine  der  Ablesung  gunstige  Schattenlinie  in  0,35  mm 
unterhalb  der  wahren  Spiegelhöhe. 

Die   wichtigste  Fehlerquelle  für  Dnickablesungen  ist  aber 
dann  gegeben,  wenn  man  nicht  genau  darüber  unterrichtet  ist, 
welche  Flüssigkeit  das  von  der  MeDstellc  zur  Ablesungsstelle  führende  Druckrohr 
erfüllt. 


Abb.  44.     Meniskus 
am  GlfläfeDster  nacli 


Kohlrausch,  1901,  S.  210. 
,  KoHLBArscH,  1901,  S.  218. 
■,  KoHLRAUSCH,  1901,  Tabelle  X. 
:  Z-,   »892,  S.  1065. 
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Das  tritt  besonders  leicht  bei  fl-förmigen  Röhren  ein,  in  denen  ein  Luftsack 
hängen  bleibt  (Abb.  45),  wobei,  wie  leicht  zu  sehen,  die  Ablesung  um  den  Fehler/" 

zu  niedrig  ausfallt.  Diese  Gefahr  vermeidet 
man  dadurch,  daß  man  bei  dem  Linienzug" 
der  Rohrführung  sorgfaltig  jedes  mathema- 
tische Maximum  der  Höhenlage  ausschaltet, 
bzw.  daß  man,  wenn  solche  Maxima  nicht 
zu  umgehen  sind,  die  im  betrefTenden  Knie- 
stück enthaltene  Luft  an  der  höchsten  Stelle 
entweichen  läßt '). 

Eine  besonders  zweckmäßige  Einrichtung, 
die  nicht  nur  die  genannten  Fehler  vermeidet 
und  eine  Verwendung  verschiedener  Druck- 
flüssigkeiten erleichtert,  sondern  auch  den 
Ort  der  Ablesung  in  weiten  Grenzen  unserem 
Belieben  überläßt,  besteht  in  der  Einschaltung  einer  Luftstrecke  nach  Abb.  46 
und  47. 

Das  Röhrchen  a  wird  in  das  erste  Meßgefäß  horizontal  eingeführt,  damit  die 
Messung  nicht  dadurch  beeinflußt  wird,  ob  sich  Luft  oder  Wasser  im  Röhrchen 
befindet.     Der  Druck  wird  dann  durch  ein  mit  Luft  gefülltes  zweites  Röhrchen 


Abb.  45.    Durch  Luftsack  verfehlte  Druck- 
ablesung. 


^(T^^ 


^-. 


J^^ 


._  1 


a; 


Abb.  46.    Messung  des  Überdrucks  mit  getrennten 

Flüssigkeiten. 


raft 


ff. 


Abb.  47.     Messen   des  Überdrucks 
mit  getrennten  Flüssigkeiten. 


auf  das  zweite  Meßgefäß   übergeleitet,    in  dem 

sich  eine  beliebige  Flüssigkeit  befindet.    Das  erste 

Gefäß  füllt  sich  soweit  mit  Wasser,  bis  die  darin 

befindliche  Lufl  auf  den   entsprechenden  Druck 

zusammengedrückt  ist.     Um  weiteres  Eindringen  von  Wasser  zu  verhüten,   muß 

der  Inhalt  des  Röhrchens  a  größer  bemessen  werden  als  die  Volumenänderungen 

der  im  Meßapparat  befindlichen  Luft,  die  sich  infolge  von  Druckschwankungen 

während  der  Meßdauer  einstellen.    Es  tut  bei  dem  geringen  spezifischen  Gewicht 

der  Lufl  der  Genauigkeit  technischer  Messungen  auch  keinen  Eintrag,  wenn  das 

zweite  Gefäß    nach  Abb.  47  in   einer  etwas  andern  Höhenlage  eingestellt  wird. 

Jeweils  ist  der  Überdruck  p' 

P'  =  h', .  V, 


a  » 


wozu  allerdings  die  Ablesungen  von  zwei  Spiegelhöhen  benötigt  sind. 


")  Reichel,  Z.  g.  T.,  1908,  S.  loi. 
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Dasselbe  Verfahrea  eignet  sich  auch  besonders  zur  Messung  eines  Unter- 
dnicks  p"  ■),  der  nach  Abb.  48 

/'  =  //'-y, 
wonach  der  absolute  Druck  / 

p^(h., -«■],. 

Bei  hohen  Drucken  verwendet  man  zur  Ablesung  gern  schwere  Flüssigkeiten 
(Quecksilber),  bei  kleinen  Drucken  leichte  (Petroleum).  Zur  Messung  kleinster 
Druckdiflerenzen  empfiehlt  es  sich,  die  MeDröhre  schräg  zu  stellen"),  die  dann 
aber  enger  als  5  mm  sein  muß  (Abb.  49}. 

Einen  ebenso  handlichen  wie  genauen  MeQapparat  hat  K.  Pbessel  auf  Anregung 
von  SiEGERT^)  konstruiert  und  bei  den  Luftdruckmessungen  im  Simplontunnel 


.  3i- 


Abb.  48.     Messung  des  Unterdnicks  mit  getrennten 

Flüssigkeiten. 


ö: 


mit  Erfolg  angewendet.    Abb.  50 
„    ,    „        ,         ,  „  zeigt  danach  schematisch  eine  zy- 

Abb.  49.     Dmckroikromeler  nacli  Kreli.  sen.  i  ^>      > 

hndrische  Glocke,  die  durch  den 

Schwimmer  .S  in  einem  Wasserbehälter  schwimmend  erhalten  wird.    Beim  Atmo- 

spbäreodnick  bringt  man  den  Nullpunkt  der  Skala  durch  Einfüllen  von  Wasser  zum 

Einspielen.    Der  zu  messende  Druck  wird  dann  durch  Luftübertragung  vermittelst 

des  Röhrchens  r   unter  die  Glocke   eingeführt  und  bringt  sie  zum  Steigen  oder 

Sinken.     Gleichgewicht  tritt  em,  wenn  die  Druckkraft  nach  oben 

4 
gleich  der  Abnahme  des  Auftriebs 

d'  -jt-s-l-y, 
so  daß  der  Überdruck  ,, 

M  =  ^A.-  ■  !■  {36) 


')  Was  ich  bei  Pfarr  angetroffen  babe. 

'    Krell  sen.,  Hydrostatische  Meßinstrumente,  1897,  S.  8.     Desgl.  Mikrometer  v 
Bkruwitz.     Z-,  1910,  S.  1261. 

^   Seinerzeil  Direktor  des  Milnchener  Revisionsvereins. 


1  BRANbEE  und 
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Man  sieht  hieraus,   daß  es  bei  passender  Wahl  von  s  und  ä  leicht  ist,   nocl 

Hundertstel  eines  Millimeter  Wassersäule  abzulesen!    Als  eine  besondere  Feinhei 

dieses  Meßverfahrens  muß  noch  hervorgehoben  werden,   daß  bei   ungeänderten 

Meniskus,  der  durch  Auf-  und  Abbewegei 

der  Glocke  erzielt  werden  kann,  infolge  de 

Gleichheit    der    Volumina    Jh'-tf^    unc 

4 
d' }t  ■  s  ■  l  der  äuDere  Wasserspiegel,  auf  den 
der  Meßvergleich  beruht,  bei  Einführung  de 
Druckluft    un geändert    bleibt.     Dabei    kam 
durch    Wahl    großer    Durchmesser   die   be 
wegende  Kraft  zu  fortlaufender  Registrierung 
beliebig  gesteigert  werden.   Zur  Eichung  voi 
d'  •  s  belastet    man    die  Glocke  bei   beider 
seitigem   Atmosphären  druck    durch  ein   Ge 
wicht  G.    Sinkt  sie  dabei  um  /,  während  de 
Wasserspiegel  um  ^  l  steigt,  so  gilt 
G  =  d'-s-7t{l-\-  Jl\y. 
Zum  Vergleich  kleiner  Unterschiede    beliebiger  Drucke   hat  PRESSKL  sinn 
gemäß     noch    den    Apparat  Abb,  51   mit   zwei    Druckglocken    vorgeschlagen 
deren  Tauchtiefe  nach  der  Höhe  des  absoluten  Druckes,  sowie  nach  dem  spezi 
fischen  Gewicht  der  Flüssigkeit  zu  bemessen  ist. 


.\bb.  51.  Messung  kleinster  DruckdifTerenzen 
nach  Prlssec. 


Abb.  52.     Rührenmanometer  Abb.  53.     Plattenraanomeler 

nach  DRt^ER,  Rosenkr.^NZ  und  Drooi-  (Hannover,. 

Am  einfachsten  in  der  Handhabung  sind  bei  höheren  Drucken  die  auf  elasti 
scher  Fonnveränderung  beruhenden  Manometer  (Manus  [lat.]  =  Hand),  Röhren 
manometer  (Abb.  52) ')  oder  Plattenmanometer  (Abb.  53).  Sie  sind  aber  nich 
so  genau  (Spiegelablesung  besser  als  mechanische  Zeiger  Übertragung!  Elastischi 
Nachwirkung!  °')  und  müssen  öfters  mit  Flüssigkeitssäulen  geeicht  werden.     Daz' 

')  Loren?.,  Theorie  der  Rührenmanometer.     Z-,  1910,  S.  1865. 

'!  G.  Klkin.  Die  Genauigkeit  der  Fedennanumetcr.  Z.,  1901,  S.  IzSj.  R.  MarteSs,  Über  di 
Brauchbarkelt  des  Feder manometers  Z.  1914,  S.  lOl. 


.  Hydrostatik. 
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ist  stets  das  spezifische  Gewicht  der  in  der  Zuleitungsröhre  befindlichen  Flüssig- 
keit in  Rechnung  zu  setzen. 

Die  Messui^  des  Atmosphärendrucks ')  erfolgt  durch  das  Barometer,  wird 
aber  für  technische  Untersuchungen,  bei  denen  es  meist  nur  auf  Druckdiflerenzen 
ankommt,  in  der  Regel  nicht  benötigt. 

Eine  unmittelbare  Messung  des  absoluten  Druckes  kann  mit  einer  den  früher 
gebräuchlichen  Barometern  verwandten  Vorrichtung  nach  Abb.  46  oder  47  aus- 
geführt werden,  wenn  die  Steigröhre  des  Quecksilbers  oben  zugeschmolzen  ist 
und  keine  Lufl  enthält.  Als  kleines  Korrekturglied  muO  man  dann  nur  noch  die 
Spannung  des  Quecksilberdampfes  im  oberen  Ende  der  Glasröhre  zum  abgelesenen 
Druck  p  =  h\-  y^  hinzurechnen '), 

Weitere  Bemerkungen  zur  Druckmessung  finden  sich  auf  S.  7 1  f 


II.  Relativ  ruhendes  Wasser  in  bewegten  Gefößen. 

Durch  die  Bewegung  eines  Gefäßes  kann  dem  darin  befindlichen  Wasser 
eine  Beschleunigung  erteilt  werden.  Beschleunigungskraft  und  Schwerkraft  addieren 
sich  dann  geometrisch  zu  einer  Resultierenden,  auf  der  die  Niveauflächen  senk- 
recht stehen. 

1.  Geradlinig  bewegte  Gefäfie. 

Bei  geradlinig  gleichmäßiger  Bewegung  wirken  keine  Beschleunigungskräfte. 
Hier  unterliegt  das  Wasser  gleich  wie  im  Ruhezustand  nur  der  Schwere. 

Erfahrt  das  Gefäß  aber  z.  B.  eine  Beschleunigung  i 
in  Richtung  rp  gegen  die  Horizontale,  so  ergibt  das 
auf  jedes  Wasser massent eilchen  äM  eine  Kraft  dM-i, 
die  sich  nach  Abb.  54  mit  der  Schwerkraft  dM  ■  g 
zu  einer  Resultierenden  dR  zusammensetzt ,  deren 
Neigung  X  gegen  die  Vertikale  sich  aus  dem  Ansatz 

dMj^g  ^  ^M'i^^J^+y.)) 

dM  ■  b  sin/ 


Abb.  54.    Beschleunigt! 


tgz  =  - 


(37) 


2.  Rotierende  Gefäße. 

a)  Rotation  um  vertikale  Achse. 
Wir  betrachten  zunächst  nach  Abb.  55  ein  zylindrisches,  oben  offenes  Gefäß, 


:  vertikal  gestellte  Achse  rotiert. 

■:  L'bcT  die   Schwankungeli   des  Barometerdnicks   siehe  S<'H< 
der  KolbeDpnmpen.     Z.,  1910,  S.  363. 

*)   KoiiLRAUSCH,  Cber  Korrekturen  an  Bu-ometcm,  1901,  S. 


,   Snughühe   und  Ansaugen 
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Jedes  darin  raitgeführte  Wasserteilchen  unterliegt  neben  seinem  Gewicht  dG 
einer  Zentrifugalkraft  dZ,  Auf  dR^  der  Resultierenden  beider,  steht  die  Niveau- 
fläche senkrecht. 

Für  einen  Punkt  der  Oberfläche  ergibt  sich  aus  ähnlichen  Dreiecken  (Abb.  55) 

dh'        dZ 


dZ 


dr        dG' 

und  mit  Einsetzen  von 

dG=g'dM 
dZ  =  r  •  (a^dM  ^ 


(39) 


wobei  r   den   Achsenabstand,    lo    die  Winkel- 
^^^dR      gesch windigkeit  bedeuten, 


Abb.  55.     Wasserspiegel  in  vertikalem 
Rotationsgeföß. 


dh'  =    -  •  rdr, 
g 

Integriert  zwischen  i  und  2 

2g  2g 

(u  =  CO  -  r  =  Umfangsgeschwindigkeit). 


(40) 


u'  —  u' 

•*2  **I 


(41) 


Die  Oberfläche  wird  sonach  durch  ein  Rotationsparaboloid  gebildet,  und  man 
erkennt,  daO  die  Niveauflächen  im  Innern  aus  kongruenten  Paraboloiden  bestehen, 
da  auf  einem  Zylinder  mit  r  jeweils  die  dG  und  dZ  konstant  sind. 

Das  spezifische  Gewicht  der  Flüssigkeit  spielt  dabei  keine  Rolle. 

Rechnet  man  den  Überdruck  vom  Scheitel  aus,  so  wird  //',  und  r^  gleich  Null, 
und  man  erhält  allgemein 

Ä'  =  "-  ,  (42) 

2g 

eine  Beziehung,  die  wir  später   bei  Aufstellung   der  Arbeitsgleichungen   in  all- 
gemeinerer Bedeutung  wieder  finden  werden. 

Durch  Einfuhren  der  minutlichen  Drehzahl  n  mit 


u  = 


2  rTvn 
60 


ergibt  sich 


60' •  2  g 


und  mit  Gleichsetzen  von  n^'^g  =  g^Si 


k  = 


T   tl 

1800 


(43) 


Ich  habe  auch  die  letztere  Formel  angegeben,  um  auf  das  Gefährliche  ihrer 
Verwendung  hinzuweisen.  Durch  das  Streichen  der  absoluten  Zahl  tt*  gegen  g 
entsteht  eine  Unstimmigkeit  der  Dimensionen  links  und  rechts  vom  Gleichheits- 
zeichen. Daher  erhält  man  hier  richtige  Werte  nur  beim  Messen  in  m  und  sek, 
da  nur  dann  g=  9,81. 
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Demgegenüber  liefert  die  Formel  (42)  stets  richtige  Werte,  einerlei  welches 
Maßsystem  man  anwendet.    Sie  ist  in  den  Dimensionen  richtig,  z.  B. 

\M  .  (seic) 

=  m      oder        —  =  cm  , 

m  cm 

sek '  sek' 

und  solche  Formeln  sollte  man  grundsätzlich  bevorzugen. 

Um  zu  beurteilen,  welche  Lage  das  Paraboloid  bei  gegebener  Flüssigkeits- 
menge einnehmen  wird,  erinnere  man  sich,  daß  sein  Inhalt  gleich  \7tr'-h', 
d.  h.  gleich  dem  halben  Zylinderinhalt  der  Höhe  //'  ist. 

Man  sieht  daraus,  daß  sich  der  Scheitel  um  —  gegenüber  dem  Spiegel  der 

ruheoden  Flüssigkeit  [ff„  Abb.  55]  senkt,  der  Parabelast  um  ebensoviel  hebt. 

Praktisch  schlimme  Folgen  kann  dies  z.  B.  bei  einem  rotierenden  Schmier- 
gefäß nach  Abb.  56  verursachen.  Nicht  nur  kann  ein  Teil  des  Öles  durch  die 
Rotation   hinausgesdilcudert   werden,   sondern  es  , 

kann  auch  durch  die  gleichzeitige  Senkung  im 
Innern  der  Flüssigkeitsspiegel  unter  den  zum 
Ansaugen  bestimmten  Docht 
heruntersinken  und  damit  die 
Schmierung  unterbrechen.  Dies 
ist  um  so  gefahrlicher,  wenn 
bei  einer  während  des  Still- 
standes der  Maschine  ausge- 
führten Kontrolle  der  ruhende 
Flüssigkeitsspiegel  den  Docht 
wieder  berührt.  Das  kann  leicht 
vorkommen,  denn  beinur^m/sek 
Umfangsgeschwindigkeit     wird  4^ 

Ä'   schon  ^  ^bb.  56.  Rolierendeä      Abb.  57.  Wasserdnicke  in  vertikalem, 

_?_  Cüs  o  20  m  ScliiniergeOlß.  abgedecktem  RoCalionsgeßlC. 

d.  h-  die  Absenkung  unter  die  ruhende  Flüssigkeit  erreicht  bereits  10  cm. 

Ist  das  Gefäß  geschlossen,  so  stellen  sich  die  gleichen  Niveauflächen  ein. 
Ihre  absolute  Höhe,  bzw.  die  Integrationsgrenzen  sind  dabei  dadurch  zu  be- 
stimmen, daß  die  Verbindung  eines  Punktes  mit  der  Außenwelt  beigestellt  wird, 
durch  den  eine  Druckmessung  erfolgen  kann.  In  Abb.  57  ist  das  z.  B.  durch  die 
Achse  geschehen  und  die  Uberdruckhöhe  der  Mitte  k„'  wird  an  dem  weiten 
äußeren  Standrobr  abgelesen.  Die  inneren  Drucke  (in  r,  und  r,)  stellen  sich  so 
ein,  wie  die  mitrotierenden  Piezometer  angeben. 

b)  Rotation  um  beliebig  gerichtete  Achse. 
Hier  bleiben  bei  freier  Oberfläche  die  einzelnen  Wasserteilchen  nicht  mehr  in 
relativer  Ruhe   zum  Gefäß,   da  sie  von   der  Reibung  an  den  Gefäßwänden  zwar 
mitgenommen  werden,   aber  stets  wieder  an   die  tieferliegenden  Stellen   zurück- 
fließen. 
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Wir  beschränken  uns  daher  darauf,  die  Niveauflächen  und  die  Druckverteilung 
in  einem  rotierenden,  geschlossenen  und  gänzlich  gefüllten  Gefäß,  z.  B.  in  einer 
rotierenden  Trommel  ähnlich  Abb.  57,  zu  untersuchen. 

Auf  das   um  Achse  00  (Abb.  58)   rotierende  Massenteilchen  dM  wirken   die 

Kräfte  dZ  und  dG  wie  früher,   und  man  bemerkt,   daß  die  Resultierende  dR  die 

Vertikale  durch  den  Mittelpunkt  Cm  dem  Punkte  A  in  einer  Entfernung  /  schneidet, 

so  daß 

dZ        Lo^rdM        cj^r         r 


dG 


gdM 


g 


l  ' 


d.  h.    /  =  \   ist  bei  gleichbleibender  Winkelgeschwindigkeit  konstant. 

Mit  andern  Worten :  Die  re- 
sultierende Massenkraft  dR  geht 
für  jedes  Massenteilchen  der 
Scheibe    durch    den   Punkt  A^ 

und  ist,  da  dR  =  dG  •     .- ,   für 

m  =  konstant,  d.  h.  jeweils  auf 
Kreisen  um  B^  das  Lot  von  A^ 
konstant. 

Somit  muß  sich  die  Druck- 
zunahme auf  der  Scheibe  auf 
jedem  Radius  durch  B  in 
gleicher  Weise  abspielen. 

Bezeichnen  wir  nach  dieser 
Feststellung  die  Kraftkompo- 
nente im  Radius  q  von  B  aus 
für  das  Massenelement  mit  dR ^ 
so  ist  nach  der  Abbildung 

dR'  _Q^ 

liR  ~m  ' 


Abb.  58.     Rotation  um  schräge  Achse. 


Da 

so  wird 

und 


dR 


m 


dM  •  g 
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Bezeichnet  dann  noch  df  die  senkrecht  zu  q  gerichtete  Querschnittsfläche  des 
Massenteilchens,  so  ist  der  in  die  gleiche  Richtung  fallende  Druckzuwachs 


und 


g  2 


(47) 


(48) 
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Wir  finden  also,  daD  bei  schräger  Lage  der  Drehachse  die  Druckzunahme 
auf  «aer  Scheibe  wiederum  nach  einem  Paraboloid  erfolgt,  das  dieselben  Kon- 
stanten hat  wie  das  für  die  vertikale  Drehachse  gefundene,  dessen  Achse  aber 
g^en  die  Drehachse  parallel  verschoben  erscheint '). 

Für  eine  Nachbarscheibe  gilt,  da  die  Schwer-  und  Zentrifugalkräfte  dieselben 
sind,  genau  das  gleiche;  nur  ist  die  absolute  Dnickhöhe  um  den  Höhenabstand 
der  beiden  Scheiben  verschieden. 

Je  mehr  die  Drehachse  sich  der  Vertikalen  nähert,  um  so  mehr  fallt  B  mit  C 
zusammen  und  man  hat  schließlich  das  zuerst  erwähnte  Paraboloid,  wo  r  mit  ^ 
identisch  ist  (Abb.  39). 

Wird  die  Drehachse  horizontal  (Abb.  60),  so  fallt  B  auf  A.  Die  Nachbar- 
scheiben haben  identische  Drucke.     Die  Niveauflächen  konstanten  Druckes  sind 


fiir  den  ganzen  Wasserkörper  Zylinder  mit  derselben  horizontalen  Rotationsachse 
durch  A.  Auf  jeder  Scheibe  wächst  der  Druck  aber  wiederum  nach  dem  Para- 
boloid, wobei  p  =  *H. 

Das  hat  außer  bei  den  Turbinen,  was  später  behandelt  werden  soll,  auch  Be- 
deutung   für  den  Austrittsverlust  der  Wasserräder. 

Man   erkennt  aus  Abb.  61,  wie  mit  gesteigerter  Winkelgeschwindigkeit 


AC=l=  ^. 


(49) 


kleiner  wird,   der  Punkt  A  heruntersinkt  und  damit  das  vorzeitige  Ausgießen  aus 
den  Radzellen  zunimmt. 

c)  Praktische  Anivendung. 
Es  hat  sich  somit  gezeigt,  daß   sich  die  Wasserdrucke  einer  um  ihre  Achse 
rotierenden  Wasserscheibe  entsprechend  den  Ordinaten  eines  Rotationsparaboloids 
von  gleicher  Achse  ändern,  wenn  die  Rotationsachse  vertikal  gerichtet  ist. 


',  Lorenz  kommt,  1 
1910,  S.  377,   auf  anderi 


c  ich  während  obiger  Niederschrift  erfithre: 
1  Wege  zu  demselben  Ergebnis. 
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Bei  Neigung  der  Achse  gegen  die  Vertikale  macht  die  Achse  des  Paraboloids, 
dessen  Parameter  ungeändert  bleibt,  diese  Neigung  mit,  erfährt  dabei  aber  gleich- 
zeitig eine  Parallelverschiebung,  die,  in  einem  senkrechten  Schnitt  auf  der  Scheibe 

gemessen,  den  Betrag 

//  =  /  .  sin  «>  =  -^  •  sin  cp 

annimmt. 

Die  absolute  Druckhöhe  bzw.  die  Scheitellage  oder  Integrationskonstante  des 
Paraboloids  kann  nur  dann  festgestellt  werden,  wenn  an  irgendeiner  Stelle  der 
Scheibe  durch  eine  Verbindung  mit  einem  bekannten  äußeren  Druck  eine  Ordi- 
natenhöhe  gegeben  ist  (Abb.  57). 

Sehr  erleichtert  wird  die  praktische  Anwendung  aber  dadurch,  daß  man  nach- 
weisen kann,  daß  das  wirkliche  Druckparaboloid  auch  dadurch  erhalten  wird,  daß 
man  zu   dem   mit  der   Drehachse  zusammenfallenden  Paraboloid  die  jeweiligen, 

der     wechselnden    Höhenlage     der 


/ 


Scheibe  entsprechenden  Druckhöhen 
addiert. 

Denn  die  Gleichung  des  Para- 
boloids, dessen  Achse  mit  der  Dreh- 
achse des  Gefäßes  zusammenfallt, 
bezogen  auf  Koordinaten  durch  die 
Drehachse,  heißt  (vgl.  Schnittfigur 
Abb.  62) 


CO 


//=(^'+J^)—   +//'o.        (50) 


2^ 


Abb.  62. 


Addieren  wir  nun  zu  ihm  die 
durch  den  jeweiligen  Vertikalabstand 
auf  der  schrägen  Scheibe  hervor- 
gerufenen Druckunterschiede ,  die 
gleich  —  X  '  sin  ff  (negativ,  da  sie  mit 
wachsender  Höhe  abnehmen),  so 
folgt  (Abb.  58  u.  62)  mit 


n 


lü 


smcp  =  -j  =  n  ' 


Bedenkt  man  weiter,  daß  der  Scheitel  des  wirklichen  Paraboloids  um 

n  sin  ff  n^  0)^ 

2        ~     2g 
unter  dem  Scheitel  des  obigen  Paraboloids  liegen  muß,  so  daß 


lu  =  k'  ~ 


2    2 

U    CO 


2g 


so  folgt  durch  Einsetzen  und  Zusammenziehen  leicht  die  Gleichung  des  den  wirk- 
lichen Drucken  entsprechenden  Paraboloids 


CO 


h  =  {[x^  -  2xn  +  «=)  4-7')  —  +  >^o 


2g 


k  =  {^[x-nY  +  y') 


CO 


2  g 
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Für  einen  praktischen  Fall  wird  man  daher  nur  nötig  haben,  das  mit  der 
Drehachse  gleichachsige  Paraboloid  einzuzeichnen,  um  durch  Addition  der  natür- 
lichen Gefallsdiiferenzen  die  wirklichen  Drucke  zu  erhalten. 

Man  bemerkt  daraus  aber  weiter,  daß  die  Summe  aus  Höhenlage  H  und  Druck 
h  sich  auf  der  Scheibe  stets  nach  einem  Paraboloid  ändert,  dessen  Achse  mit  der 
Drehachse  zusammenfallt.  Diese  Summe,  die  fiir  praktische  Messungen  besondere 
Bedeutung  hat,  werden  wir  im  folgenden  (vgl.  S.  58)  mit  einem  einzigen  Ausdruck 
als  »Lagendruck  =  §«  bezeichnen  (Abb.  62). 

Schließlich  folgt  hieraus  noch  die  weitere  wichtige  Beziehung,  daß  sich  der 
Überdruck  auf  dem  Boden  der  Scheibe  von  dem  mit  ihrer  Drehachse  gleich- 
achsigen  Paraboloid  dann  überhaupt  nicht  unterscheidet,  wenn  die  Rückseite  des 
Bodens  gleichfalls  einem  dem  natürlichen  Gefälle  entsprechend  wechselnden 
Wasserdruck  unterliegt. 

Dieser  Fall  tritt  bei  den  Laufrädern  der  Überdruckturbinen  ein,  die  am  so- 
genannten Laufradboden  dem  Druck  einer  rotierenden  Wassermasse  ausgesetzt 
und  dabei  auf  allen  Seiten  von  Wasser  umgeben  sind,  wobei  dann  allerdings 
infolge  der  Bewegung  dieses  Wassers  noch  besondere  Massenkräfte  berücksichtigt 
werden  müssen. 

C.  Hydrodynamik. 

L   Arten  der  Behandlung. 

In  dem  Vorwort  zur  Hydraulik  habe  ich  kurz  auf  die  Schwierigkeiten  hin- 
gewiesen, die  ihrer  wissenschaftlichen  Behandlung  im  Wege  stehen.  Sie  treten 
in  die  Hrscheinung,  wenn  es  sich  um  die  Betrachtung  von  Wasser  handelt,  das 
relativ  zu  seinem  Gefäß  nicht  mehr  in  Ruhe  ist,  d.  h.  bei  Wasserströmungen. 

Die  hier  auftretenden  Fragen  sind  verschiedenster  Art,  von  der  Betrachtung 
einer  einfachen  und  gleichförmigen  Wasserströmung  an  bis  zu  den  Schwingungs- 
problemen in  Rohrleitungen  und  bis  zu  den  Aufgaben  neuer  Turbinenkonstruk- 
tionen, und  mannigfaltig  sind  auch  die  Wege,  auf  denen  man  versucht  hat,  ihrer 
Lösung  näher  zu  kommen. 

Man  kann  dabei  vielleicht  drei  Behandlungsarten  hervorheben,  die  ich  hier  als 

1.  die  energetische  Behandlung, 

2.  die   Behandlung  reibungsfreier  Strömungen  und 

3.  die  Behandlung  reibungbehafteter  Strömungen 

unterscheiden  wiir). 

Die  erste  Behandlungsart  setzt  die  Wasserströmung  als  gegeben  voraus  und 
begnügt  sich  damit,  ihre  Energiewerte  an  verschiedenen  räumlich  unterschiedenen 
Stellen  zu  vergleichen.  Diese  Methode  hat  sich  als  besonders  fruchtbar  erwiesen 
und  wird  uns  sowohl  in  der  Hydrodynamik  als  in  der  Theorie  der  Turbinen  die 
wertvollsten  Dienste  leisten.  Sie  gibt  aber  keinen  Aufschluß  über  den  inneren 
Zustand  der  Flüssigkeit. 

Um  auch  über  den  letzteren  etwas  aussagen  zu  können,  stellt  die  zweite  Me- 

>;  PRANDTL  bezeichnet  die  eindimensionale  Behandlung  von  Strömungen  als  Hydraulik,  die  mehr- 
dhnensionale  als  Hydrodynamik.  Abriß  der  Lehre  von  der  Flüssigkeits-  und  Gasbewegung  in  Bd.  4 
^es  Handwörterbuchs  der  Naturwissenschaften  191 3. 
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thode  Gleichgewichtsbedingrungen  für  die  einzelnen  Wasserelemente  auf  und  sucht 
aus  ihrer  Integration  die  Strömungsgesetze  für  den  ganzen  Raum  zu  entwickeln. 
Ist  man  hierbei  gezwungen,  schon  im  Ansatz  der  Differentialgleichung  gewisse 
Voraussetzungen  zu  machen,  so  gelingt  ihre  allgemeine  Integration  zurzeit  auch 
nur  unter  der  vereinfachenden  Annahme,  daß  die  Wasserbewegung  reibungsfrei 
verlaufe.  Es  versteht  sich  von  selbst,  daß  die  Berechtigung  solcher  Unterstellung 
der  ununterbrochenen  Prüfung  durch  das  Experiment  bedarf. 

Diese  Behandlung  werden  wir  in  zwei  Betätigungen  kennen  lernen.  Nach  der 
einen  setzt  man  einfache  Kanalformen  voraus  und  bestimmt  nach  Annahme  der 
Strömung  in  zwei  beliebigen  Querschnitten  (im  allgemeinen  am  Anfang  und  am 
Ende  des  Kanals)  die  Strömungslinien  einer  wirbelfreien  (Potential-)  Strömung  an- 
näherungsweise nach  einem  graphischen  Verfahren:  »Graphische  Behandlung 
der  reibungsfreien  Strömung«.  Diese  Behandlungsart  werden  wir  bei  der 
Bestimmung  des  Wasserdrucks  auf  Drehschaufeln  (S.  455  ff.)  anwenden. 

Nach  der  andern  stellt  man  den  mathematischen  Ausdruck  der  reibungsfreien 
Strömung  in  einem  Rotationshohlraum  auf,  wählt  dessen  Leitlinien  beliebig  und 
zeichnet  die  in  einem  Axialschnitt  auftretende  » Axial-Radial-Strömung«  ent- 
sprechend dem  vorigen  als  wirbelfreie  (Potential-)  Strömung  ein.  Daran  schließt 
sich  die  Entwicklung  der  »Rotationsströmung«,  die  bei  einer  Energieabgabe 
an  ein  Laufrad  unendlich  viele,  unendlich  dünne  und  reibungsfreie  Schaufeln 
voraussetzt,  deren  Flächen  nach  Annahme  einer  Flutbahn  so  berechnet  werden, 
daß  die  Bedingung  wirbelfreier  Strömung  im  Axialschnitt  gewahrt  bleibt  Diese 
»rechnerische  Methode  der  reibungsfreien  Strömung«  und  ihre  praktische 
Bedeutung  für  den  Bau  der  Wasserkraftmaschinen  werde  ich  im  Kapitel  der 
Turbinentheorie,  S.  3 16 ff.,  noch  einer  kurzen  Prüfung  unterziehen. 

Die  Behandlung  der  reibungbehafteten  Strömung  schließlich  sucht  der  Wirk- 
lichkeit durch  genaue  Beobachtung  des  tatsächlichen  Vorgangs  noch  näher  zu 
kommen,  als  es  durch  die  Einführung  der  reibungsfreien  Strömung  der  Fall  war. 
Solche  Untersuchungen  sind  von  besonderer  Bedeutung  da,  wo  die  gleichmäßige 
Strömung  augenfällige  Störungen  erfahrt. 

Sie  sind  bisher,  da  ihre  praktische  Durchfuhrung  schwer  in  mathematische 
Form  gekleidet  werden  kann,  nur  recht  spärlich  unternommen  worden.  Meiner 
Meinung  nach  liegt  aber  in  ihrer  Weiterentwicklung  eine  der  wichtigsten  Aufgaben 
für  die  Zukunft  des  Turbinenbaues. 

Auch  bei  ihr  können  wir  zwei  Arten  der  Untersuchung  unterscheiden. 

Bei  der  einen  herrscht  das  Experiment  vor.  Nach  dieser  »experimentellen 
Behandlung  reibungbehafteter  Strömungen«  sucht  man  allerlei  Strömungs- 
vorgänge durch  unmittelbare  Beobachtung  und  Messung,  sowie  durch  einfache 
mechanische  Hilfsvorstellungen  (Sekundärströmungen)  dem  allgemeinen  Ver- 
ständnis näher  zu  bringen.    (S.  61  ff.,  sowie  S.  71  —  83.) 

Nach  der  andern,  der  »mathematischen  Behandlung  reibungbehafteter 
Strömungen«,  dagegen  fuhrt  man  in  die  im  allgemeinen  als  reibungsfrei  gedachte 
Wasserbewegung  im  Grenzgebiet  der  Störungsstellen  Reibungskräfte  und  Wirbel 
ein,  und  hat  dabei  in  der  Tat  erreicht,  einige  Störungserscheinungen  bei  Wasser- 
strömungen der  mathematischen  Behandlung,  und  damit  auch  dem  theoretischen 
Verständnis,  zugänglich  zu  machen. 
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Ich  werde  im  folg'enden  die  angeführten  Behandlungsarten  hydraulischer  Pro- 
bleme an  den  Stellen  des  Textes  bringen,  wo  ihre  Verwertung  und  Anwendung 
unmittelbar  stattfindet,  und  dabei  der  energetischen  Methode,  die  die  Grundlage 
unserer  Entwicklungen  bildet,  den  breitesten  Raum  zuweisen. 

Zur  Einleitung  sollen  aber  die  für  das  Innere  einer  Fliissigkeitsströmung  von 
Euler  aufgestellten  Gleichgewichtsbedingungen  kurz  angeführt  werden,  da  sie  in 
der  Folgezeit  verschiedentlich  gebraucht  werden. 

II.  Gleichgewichtsbeding^ngen  einer  strömenden  Flüssigkeit. 

Man  kann  zur  Aufstellung  der  Gleichgewichtsbedingungen  entweder  ein  im 
Raum  festliegendes  Volumelement  ins  Auge  fassen  und  die  KondnuitätsbedinguE^ 
der  Flüssigkeit  sowie  ihre  Krafbvirkungen  an  ihm  und  beim  Übergang  auf  Nachbar- 
teilchen studieren  [EuLER]  oder  auch  ein  bestimmtes  Wasserelement  auf  seiner 
Bahn  im  Raum  verfolgen  (EuLER  und  LaCBANGE)  *).  Wir  b^nügen  uns  hier  mit 
der  ersten  Methode  und  betrachten  zu  diesem  Zweck  ein  Raumteilchen  von  den 
Seitenlängen  dx,  dy,  dz  (Abb.  63).  Dabei  wird 
nach  der  Kontinuitätsbedingung  der  Überschuß  an 
eintretender  Flüss^keitsmasse  über  die  austretende 
gleich  dem  Betrag  sein,  um  den  die  eingeschlossene  a"^ 
Masse  komprimiert  wurde. 

Sei  in  der  X-Richtung 


eingetreten:     -  c^  ■  y  ■  dy  •  ds 


,^' 


ausgetreten:    -  K^yH i^^'^^)  dy  ■  dz , 

so  ist  der  Überschuß 

l'^J^yldxdydz  (52) 

g     «-^ 
und  die  Summe  der  Überschüsse  in  den  drei  Richtungen  gleich  der  gleichzeitigen 
Massenabaahme 

-i-J'J^dt-dxijdz;  (53) 

somit  nach  Einsetzen  und  Kürzen 

}SX      '^       07      "^       i)^       ~  ht  "^' 

und  (ur  nicht  kompressible  Flüssigkeiten  mit  /  =  konstant 

In  zweiter  Linie  wenden  wir  das  dynamische  Grundgesetz:  Kraft  =  Masse  X 
Beschleunigui^  aui^  die  bewegte  Flüssigkeit  an. 

In  der  Hydrostatik  (S.  27)  war  die  Drucksteigeruog  z.  B.  in  der  vV-Richtung 
OUT  durch  die  entsprechende  Massenkraft  fSchwerkrafi}  hervorgerufen,  die  wir  pro 
Volumctnheit  mit  X,  pro  Masseneinheit  mit  q^  bezeichnet  hatten. 

')  FöPPL,  IV,  1909,  S.  363. 
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Jetzt  tritt  noch  die  Trägheitswirkung  der  mit -7^  beschleunigten  yi^sst  —  dxdydz 


hinzu,  so  daß 


d.  h. 


-^dxdy  dz  =  Xdxdy  dz-^-  —dxdydz,^^ 


g 

M=ji^+Z^,  (56) 

}ix  '  g  dt  ^  ^^  ' 

oder  wenn  wieder  X  durch  die  Beschleun^^g  g^  ersetzt  wird 

Dabei  ist  nur  zu  beachten,  daß  das  vollständige  Differential  der  Geschwindigkeit 
Cx  nach  der  Zeit  /  die  Summe  ist  aus  der  am  gleichen  Ort  erfolgenden  und  den 
mit  dem  Wechsel  des  Ortes  in'  der  betreffenden  Zeit  stattfindenden  Ände- 
rungen,  d.  h. 

dcx bcx  _,    bCx     dx       }sCx     dy   ,    'bCx     dz 

~dt  ~Tt'^  bx-^'dt  "^  by  '  ^t'^Tz  '  dt' 

somit  in  allgemeiner  Anschreibung  fiir  Xj  wobei  die  Änderungen  des  Ortes  durch 
die  Geschwindigkeiten  gegeben  sind,  so  daß 

dx  dy  dz 


dt 

<^x, 

~dt  " 

^Cy 

'      dt 

^'j 

y  hx 

bt 

+  C, 

bCx 

bx 

-\-Cy 

hCx 
hy 

+  ^z 

hCx 
bz 

(58) 

Unter  gx  wird  dabei  im  allgemeinen  nur  die  Schwerkraft  pro  Masseneinheit, 
d.  h.  die  Erdbeschleunigung,  verstanden.  Man  hat  sich  aber  auch  z.  B.  die  Schaufel- 
drucke  bei  Turbinen  als  einzelne  Kräfte  an  den  Volumelementen  gedacht  und  als 
entsprechende  »Zwangsbeschleunigungen«  eingeführt '). 

Auch  hier  hat  sich  der  Begriff  des  Potentials,  den  wir  in  der  Einleitung  zur 
Hydrostatik  für  das  Kraftfeld  kennen  gelernt  hatten,  als  sehr  nützlich  erwiesen. 

Die  allgemeine  Integration  der  Bewegungsgleichungen  gelingt  nämlich  vor 
allem  dann,  wenn  für  alle  Punkte  der  Strömung  eine  gleichbleibende  Funktion 
angenommen  werden  darf,  deren  partielle  Differentiation  nach  irgend  einer  Richtung 
die  betreffende  Geschwindigkeit  liefert. 

Eine  solche  Funktion  bezeichnet  man  in  Anlehnung  an  die  gleichen  Eigen- 
schaften des  Potentials  V  im  Kraftfeld  als  das  Geschwindigkeitspotential  (D.     Für 

sie  gilt  dann 

h0  h0  h0 

und  durch  weitere  Differentiation  folgt  unmittelbar 

.  bCx ^0'  .         ^^-^        ^^«  ^^y  ^^-s  /A  \ 

by         bxi, ''      .    bz         bx  ''         bz         öj  * 

Lagrange  bzw.  Lord  Kelvin')  haben  nachgewiesen,  daß  die  Anwesenheit 
eines  solchen  Geschwindigkeitspotentials   mit  dem  Zustand  wirbelfreier  Strömung 

*)  Lorenz,  191  i,  S.  2. 

")  FÖPPL,  IV,  1909,  S.  383. 
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identisch  ist,   deren   mathematische  Bedingung  dadurch  gegeben  wird,  daß  das 

Linienintegrral  (in  Vektoren)   /  t>d^  über  jeden  geschlossenen  Linienzug  innerhalb 

der  Flüssigkeit  =  o  ist  *). 

Durch  Einführung  der  Potentialfunktion  vereinfachen  sich  die  oben  abgeleiteten 
EuLERschen  Gleichungen  erheblich. 

Die  Kontinuitätsgleichung  der  nicht  kompressiblen  Flüssigkeit  (55)  wird 

CX  Oy  02  7  .  \       f 

während  sich  die  dynamischen  Grundgleichungen  (58)  z.  B.  für  die  ;r-Richtung  er- 
geben als 

y    bx       bxbt       bx-bx^        by      bxby        bz      bxbz 
b'O    .     I    //bOi»  .    iöa)v"       /bO  ' 


+ 


HO+i\j)+m 


bxbt        2 
b    tbO        I       \   „ 

Entspricht  nun  auch  g^  einer  Potentialfunktion  V  (vgl.  S.  28),  derart,  daß 

SO  folgt  für  die  stationäre  wirbelfreie  Strömung  mit  =  o   die    einfache  Be- 

Ziehung,  daß 

„  i  iK^  ^  M  ==  1  ^J^  (64) 

y  bx        y   bx         2     bx  ^  ^^ 

oder 

F+/+'- -=  konstant,  (65) 

d.  h.  die  konstante  Summe  aus  Potential-,  Druck-  und  Bewegungsenergie  für 
jede  Stelle  der  Flüssigkeit.     (Ausführlicher  im  nächsten  Abschnitt!) 

Immerhin  ist  die  Lösung  der  Differentialgleichungen,  von  einigen  wenigen 
Ansätzen  abgesehen^,  bisher  nur  bei  zweidimensionalen  Problemen  gelungen, 
d.  h.  £iir  Wasserströmungen  zwischen  ebenen  Wänden  oder  für  Rotationsströmungen. 

Im  ersteren  Falle  vereinfachen  sich  die  allgemeinen  Gleichungen  für  nicht 
kompressible  Flüssigkeiten  und  für  den  Beharrungszustand  auf 

und 


g^P_bC:,  bC^ 

^'       y   bx—^Ux^'^^JJ' 
^y^  y    by-''Tx^''^' 


(67) 


I)  FÖPPL,  IV,  1909,  S.  375. 

a)   FÖPPL,    lY,    1909,   S.  382. 

3)  DiRicuLETsche  Kugel.     Föpfl,  IV,  1909,  S.  390. 
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Bei  Rotationsströmungen  gelingt  die  Reduktion  auf  zwei  Dimensionen  nach 
dem  Vorgang  Prasils  durch  Einführen  von  Zylinderkoordinaten  '). 

Eine  hübsche  Darstellung  dieser  Vorgänge  gibt  HoLZMÜLLER  in  verschiedenen 
Abhandlungen  der  Z.  d.  V.  d.  I "). 

BaüdiSCH  zeigt  die  graphische  Aufzeichnung  zweidimensionaler  Strömungen  ^) 
und  BUDAU  gibt  in  neuester  Zeit  eine  kurze  Übersicht  über  dieselben  Fragen^). 
Auch  die  neueste  Auflage  der  Hütte  enthält  eine  Zusammenstellung  der  genannten 
Gesetze  im  Abschnitt  der  Dynamik  luftförmiger  Körper^). 

Ich  verlasse  aber  nunmehr  diese  Betrachtungsweisen,  um  mich  um  so  ein- 
gehender derjenigen  Behandlungsart  hydraulischer  Probleme  zuzuwenden,  die  auch 
in  Zukunft  die  Grundlage  unserer  Theorien  und  Konstruktionen  bilden  soll. 


III.  Energetische  Behandlung  der  Hydraulik. 

Wenn  wir  beim  ersten  Ansatz  gleich  eine  endliche  Wassermenge  ins  Auge 
fassen  und  auf  sie  das  Energiegesetz  anwenden,  so  haben  wir  den  großen  Vorteil, 
keinerlei  unrichtige  oder  auch  nur  einschränkende  Annahmen  damit  verbinden 
zu  müssen. 

Die  betrachtete  Wassermenge  besitzt  in  jedem  Augenblick  eine  ganz  bestimmte 
Energiemenge,  und  in  zwei  verschiedenen  Zeiten  kann  sich  dieselbe  nur  um  eine 
von  außen  hinzugefügte  Energie  vergrößert  bzw.  verkleinert  haben. 

Damit  ist  es  möglich,  die  hydrodynamischen  Gleichungen  in  mathematisch  ge- 
nauer Übereinstimmung  mit  der  Wirklichkeit  auszusprechen.  Die  Ungenauigkeiten 
treten  erst  viel  später  in  die  Untersuchung  ein,  da  nämlich,  wo  es  nötig  wird, 
die  mathematischen  Ergebnisse  durch  das  zahlenmäßige  Experiment  praktisch 
zu  verwirklichen. 

Diese  energetische  Behandlungsart  der  Hydraulik  verbindet  aber  mit  der  mathe- 
matischen Genauigkeit  des  ersten  Ansatzes  noch  die  weiteren  Vorteile,  sehr  ein- 
fach und  leicht  verständlich  zu  sein,  und  deshalb  auch  fiir  komplizierte  Probleme 
Führerdienste  leisten  zu  können.  Zu  ihrer  Einführung  betrachten  wir  zunächst 
das  Energiegesetz  und  die  Enei^en. 

1.  Das  Energiegesetz. 

Das  Gesetz  von  der  Erhaltung  der  Energie  sagt  aus,  daß  jedes  geschlossene 
System  von  einer  ganz  bestimmten  Energiemenge  erfüllt  ist,  die  weder  vermehrt 
noch  vermindert  werden  kann.  Weiter  lehrt  aber  die  Erfahrung,  daß  diese  Energie, 
die  stets  an  den  Stoff  gebunden  erscheint,  sowohl  von  einem  Körper  auf  andere 
Körper  übertragen,  als  auch  aus  einer  Erscheinungsform  in  andere  Formen  ver- 
wandelt werden  kann.     Und  es  darf  daran  erinnert  werden,   daß  ein  großer  Teil 

*)  Prasil,  über  Flüssigkeitsbewegungen  in  Rotationshohlräumen.  Schwz.Bztg.,  1903,  i,S.  203  ff.  — 
Lorenz,  191  i,  S.S.  —  Foppl,  VI,  1910,  S. 423. 
a)  Z.,  1897,  S.  218;  1898,  S.  869,  1146. 

3)  Saudisch,  Z.  ö.  I.  A.  V.,  19 10,  S.  85 — 87. 

4)  BuDAU,  Der  gegenwärtige  Stand  der  Hydraulik.    Z.  ö.  I.  A.  V.,  1912,  S.  193  ff. 

5)  Hütte,  191  i,  i,  S.  349  f. 
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unserer  praktischen  Lebenstätigkeit,  vor  allem  aber  die  Arbeit  in  und  durch 
unsere  Maschinen  eine  solche,  zu  bestimmten  Zwecken  gewollte  Energieübertragung 
und  -Verwandlung  bedeutet. 

2.  Die  Energien. 

a)  Allgemeines. 

Wenn  ein  Körper,  mit  dem  gewisse  Energiemengen  verkettet  sind,  Energie 
an  andere  Körper  abgibt,  so  sagt  man,   er  leistet  Arbeit,   und  man  nennt  daher 
auch  seine  gesamte  Energie  sein  gesamtes  Arbeitsvermögen ;  es  ist  dies  die  Arbeit 
die  nach  außen  frei  würde,  wenn  er  aus  dem  betrachteten  Zustand  in  den  absolut 
energielosen  überginge*). 

Es  gibt  in  der  Natur  eine  groDe  Zahl  von  bekannten  und  sicherlich  auch  von 
noch  unbekannten  Arten  von  Energien. 

Von  den  ersteren  seien  hier  zunächst  diejenigen  erwähnt,  die  als  mechanische 
zusammengefaßt  und  als  Energien  der  Lage,  des  Drucks  und  der  Bewegung  unter- 
schieden werden  können.  Sie  sollen  anschließend  eingehend  besprochen  werden. 
Daneben  sind  anzuführen  die  Energie  der  Wärme,  die  chemische  und  die  elek- 
trische Energie. 

Jeder  Körper  wird  im  allgemeinen  alle  Arten  von  Energien  oder  von  Arbeits- 
vermögen gleichzeitig  besitzen.  Der  Bleistift  in  unserer  Hand  z.  B.  kann  auf  den 
Boden  fallen  (Energie  der  Lage).  Er  steht  unter  dem  Auftrieb  der  Luft  (Energie 
des  Drucks)  und  wird  mit  uns  und  mit  der  Erde  in  einer  großen,  absolut  freilich 
unbekannten  Geschwindigkeit  dahingeführt  (Energie  der  Bewegung).  Somit  besitzt 
er  die  drei  Arten  der  mechanischen  Energie.  Er  hat  femer  eine  gewisse  Temperatur 
(Elncrgie  der  Wärme),  ein  elektrisches  Potential  (elektrische  Energie)  und  kann  beim 
Verbrennen  Energie  abgeben  (chemische  Energie).  Dazu  besitzt  er  gewiß  noch 
manche  andre  weniger  bekannte  oder  unbekannte  Energien,  z.  B.  Radioaktivität 
u.  dgl. 

Es  ist  aber  weiter  einleuchtend,  daß  wir  das  absolute  Arbeitsvermögen  eines  Kör- 
pers niemals  zur  völligen  Auswirkung  kommen  sehen,denn  um  nur  zwei  Energiefor- 
men zu  erwähnen,  wir  können  weder  den  Zustand  absoluter  Kälte  noch  absoluter 
Ruhe  jemals  erreichen. 

Wir  sind  daher  genötigt,  die  verschiedenen  Energiegrößen  auf  praktisch  ge- 
wählte Nullpunkte  zu  beziehen.  Das  genügt  auch  vollkommen,  da  es  sich  bei 
den  Maschinen  doch  nur  um  die  Änderungen  der  Energie  der  arbeitenden 
Körper  handeln  kann. 

Dadurch  scheiden  für  uns  in  einfachster  Weise  auch  air  die  Energieformen 
aus,  die  im  Arbeitsvorgang  der  Wasserkraftmaschinen  eine  praktisch  bedeutende 
Änderung  nicht  erfahren,  und  es  bleiben  unserer  Untersuchung  zunächst  nur  drei 
Formen  der  Energie  oder  des  Arbeitsvermögens  vorbehalten,  nämlich:  die  Energie 
der  Lage,  des  Drucks  und  der  Bewegung,  die  wir  mit  -£/,  Ed  und  Eh 
bezeichnen  wollen. 


I)  Das  Arbeitsvermögen  ist  somit  für  das  auf  S.  28  gegebene  Beispiel  der  Massenanziehung  die 
Erginznng  zum  Potential.  Die  Summe  beider  stellt  die  Gesamtenerg^e  dar,  die  eine  Masse  durch  ein 
bestimmtes  Kraftfeld  aufnehmen  kann. 
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Alle  drei  können  in  einfacher  Weise  auf  die  bekannte  Beziehung  zurückgeführt 
werden,  nach  der  eine  Arbeitsgröße  durch  das  Produkt  aus  Kraft  und  Weg  ge- 
mei9Sen  wird. 

Ein  Körper,  der  einen  Weg  s  zurücklegt  und  dabei  eine  in  die  Wegrichtung 
fallende  Kraft  P  überwindet,  gibt  eine  Energie  E  ab,  die  dem  Produkt  aus  dem 
Weg  und  der  Kraft  =  P-j,  oder  wenn  die  Kraft  veränderlich  war,  der  Summe 
aus  den  Produkten  von  Kraft  und  Weg 

E  =JP '  ds  (68) 

gleichgesetzt  werden  kann. 

Fällt  die  Kraftrichtung  nicht  mit  dem  Weg  zusammen,  so  kommt  nur  ihre 
Komponente  P  •  cos  a 

E  =  I P  •  cos  a  '  ds  ^  (69) 

bzw.  nur  die  Wegkomponente  in  die  Kraftrichtung  ds  •  cos  et 

E  =  j  P  -  ds  '  cos  a 

in  Betracht. 

Mit  Vektoren  schreibt  sich  die  Energie  als  das  innere  geometrische  Produkt 
der  gerichteten  Größen  ^  und  ö  und  im  allgemeinsten  Fall  als  das  Linien-Integral 
der  Kraft 

E=j^d^,  (70) 

Betrachten  wir  nun  im  einzelnen 

b)  Die  Energie  der  Lage:  Ei. 

Sie  kommt  dadurch  zur  völligen  Auswirkung,  daß  der  unter  einer  gewissen 
Anziehungskraft  stehende  Körper  sich  dem  Zentrum  der  Anziehungskraft  soweit 
als  möglich  nähert. 

Im  weitesten  Sinne  wäre  das  erreicht,  wenn  alle  denkbaren  Massen  des  Weltalls 
aufs  engste  zusammengeschlossen  würden,  und  zwar  so,  daß  die  schwersten  dem 

Zentrum  am  nächsten  liegen. 

Für  unsern  Planeten  könnten  wir  uns  theore- 
tisch eine  Bewegung  bis  zum  Erdmittelpunkte 
denken.  Praktisch  scheidet  das  aus  —  ähnlich  wie 
bei  der  Wärmeenergie  der  absolute  Nullpunkt  der 
Temperatur  für  eine  praktisch  ausnutzbare  Wärme- 
', ,    .      TT       .   ,    IT     , ,,         Strömung^  unerreichbar  ist  —  und  es  wird  die  Meeres- 

Abb.  64.     Schematische  Darstellung  *=* 

der  Energie  der  Lage.  höhe  den  im  allgemeinen  tiefsten  Nullpunkt  dar- 

stellen. 
Bei  technischen  Berechnungen  geht  man  aber  [auch  nicht  so  weit,   sondern 
bezieht  das  Arbeitsvermögen  der  Lage  auf  eine  in  mäßiger,  bequem  festzulegen- 
der Entfernung  unterhalb  der  Wasserkraftanlage  beliebig  gewählte  Niveaufläche, 
ähnlich  wie  dies  bei  den  Höhenkoten  der  Bauwerke  geschieht. 

Dadurch  erhalten  wir  gleichzeitig  die  wertvolle  Vereinfachung,  daß  auf  dem 
dabei  in  Frage  kommenden  verhältnismäßig  kurzen  Weg  die  Anziehungskraft  der 
Erde  als  konstant  angesehen  werden  kann.     Sie  ist  einfach  gleich  dem  Gewicht 
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des  Körpers,   sei  mit  G  bezeichnet   und  wird  in  Kilogramm  kg  gemessen.     Den 
Abstand  zwischen  dem  betrachteten  Punkt  [x),  und  dem  angenommenen  Niveau 
bezeichnen  wir   mit  Hx  und  messen  ihn  in  Meter  m.     Damach  würde  [Abb.  64) 
GH,  =  E,  (71) 

die  Energie   der  Lage  Ei  einer  Wassermenge  vom  Gewicht  G  kg,  bezogen  auf 
die  um  Hi  tii  entfernte  Niveaufläche,  darstellen. 


c)  Die  Energie  des  Drucks:  £>. 

Die  Energie  des  Drucks  kommt  dann  zur  Auswirkung,  wenn  eine  Volum- 
änderung unter  einem  gewissen  Überdruck  stattfindet;  praktisch  etwa  dadurch, 
daß  ein  bestimmtes  Wasservolumen  in  ein  GefaO  unter  gegebenem  Druck  hinein- 
gepreßt wird  oder  aus  ihm  herausfließt. 

Für  veränderlichen  Druck  schreibt  sich 

E,=fp-dV.  {72) 

Für  gleichbleibenden  Druck 

Ej=p-V.  (73) 

Die  Rückführung  der  Druckenergie  auf  die  Arbeitsdefinition  von  Kraft  X  Weg 

kann  jederzeit  durch  Auflösen  von  d  V  bzw.  von  V  in  eine  Fläche  X  Weglänge 

V  =  /-l 
erfolgen,  wodurch 

Eä=pV  =  p.f-l=Pl 
und  kann  unmittelbar  z.B.  fiir 
den  Ausfluß  aus  einem  Gefäß 
durch  die  Vorschiebung  eines 
Kolbens  (Abb.  65)  in  einer 
Röhre  vom  Querschnitt  /  dar- 
gestellt werden.  Die  Kolben- 
kraft P:=p-f  leistet  dann  auf 
der  Wegstrecke  /  die  Arbeit  P  ■  l. 

Auch  die  Kraft  des  Auftriebs  V  ■  y  kann  bei  freier  Oberfläche  multipliziert 
mit  ihrem  W^  =  Eintauchtiefe  t  den  Arbeitsvorgang  versinnlichen,  (Abb.  66) 
indem 

E^=p-V=t.y.V=^t-P.  (74) 

Dazu  sei,  da  es  gelegentlich  übersehen  wird,  hervorgehoben,  daß  —  in  Über- 
einstimmung mit  obiger  Definition  —  ein  unter  Druck  p  stehender  Körper  vom 
Volumen  V  die  Energie  des  Drucks  Ed^  p  ■  V  nur  dann  besitzt,  wenn  die 
Voliunänderung  V  unter  ungeändertem  Druck  p  vor  sich  gehen  kann. 


W-' 


d)   Die  Energie  der  Bewegung:  Ei. 
Die  Eoei^e  der  Bew^jung  läßt  sich  dadurch  auf  das  Produkt:   Kraft  ■  Weg 
zurückfuhren,     daß    man    betrachtet,    welchen    Weg    ein    mit   der   Geschwindig- 
keit c  sich  bewegender  Körper  entgegen  einer  widerstehenden  Kraft  zurücklegen 
kann,  bis  er  zur  Ruhe  kommt. 
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Um  dies  elementar  nachzuweisen,  nehme  ich  eine  gleichmäßige  Kraft  P  an, 
die  den  bisher  mit  der  Geschwindigkeit  c  fortschreitenden  Körper  von  der  Masse 
m  in  /  Sekunden  zur  Ruhe  bringen  möge.  Dabei  kann  ich  nach  Definition  die 
verzögernde  Kraft  negativ  gleich  der  Geschwindigkeitsänderung  in  der  Sekunde, 

d.  h.  = ,  mal  der  Masse  setzen,  somit 

^  c 

P='-m-'  (75) 

Der  Weg  wird  nicht  mit  gleicher  Geschwindigkeit  zurückgelegt,   sondern  zu 

Anfang  schneller,  dann  immer  langsamer,   da  ja  entsprechend  obiger  Gleichung 

die  Abnahme  der  Geschwindigkeit  proportional  der  Zeit  er- 

/  c 

folgt  und  somit  nach  —  Sekunden  nur  noch  — ,  nach  ^/^  / 

nur  noch  —  usw.  an  Geschwindigkeit  vorhanden  ist.    Trage 


ich  die  jeweiligen  Geschwindigkeiten  nach  der  Zeit  geordnet 
in  Abb.  67  auf,  so  erhalte  ich  eine  schräge  Gerade,  und  da 
in  jedem  Zeitteilchen  der  Weg  gleich  Geschwindigkeit  mal 

Abb.  67.  Wegdiagramm     dem  Zeitteilchen  ist,  so  ergibt  sich  der  Gesamtweg  s  als 

einer  gleichmäßigen  Ver-     Inhalt  des  Dreiecks  oder  als 

zögerung.  c 

S  =  t^-^  (76) 

Die  Arbeit  wird  sonach  als  Kraft  •  Weg  = 

hi,^^  F '  s  =^  m  —  '  t  '  ~  =  m  '  -  '  (77) 

t  2  2 

Man  bemerkt,  daß  t  hinausrällt,  daß  somit  der  Ausdruck  von  der  Größe  der 
Zeit  bzw.  der  Kraft  unabhängig  und  somit  auch  nicht  an  eine  gleichförmige  Ver- 
zögerung gebunden  ist. 

Umgekehrt  können  wir  uns  unter  dem  Ausdruck  m  —  sofort  etwas  physika- 

mm 

lisch  Greifbares  vorstellen,  wenn  wir  durch  Einfügen  einer  beliebigen  Zeit  /  ihn 
in  obiger  Weise  in  zwei  Faktoren 


^'•-/)  "'^'^  (7') 


zerlegen ;  denn  wenn  dann  der  erste  eine  Kraft  darstellt,  die  die  Masse  m  in  der 
Zeit  /  zur  Ruhe  bringt,  so  ist  der  zweite  dem  Wege  gleich,  den  die  Masse  in 
derselben  Zeit  noch  zurücklegt. 

Mit  Anwendung  der  höheren  Mathematik  erscheint  die  Aufgabe   allgemeiner 
und  einfacher,  die  Kraft  ist 

der  Weg  ,  , 

^  ds  =  c  '  dt^ 

die  Arbeit  im  Zeitelement 

de 
dEb  =  P '  ds  =^  m  *  -J-'  c  •  dt  =  m  '  c  '  de , 

dt 

Integriert  zwischen  c  =  c    und    e  =  o: 

2 
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Betrachten  wir  auch  hier  zur  Übung  die  Dimensionen  der  gefundenen  GröDen 
und  zwar  zunächst  nach   dem  technischen  Maßsystem,   so  ergibt  die  Dimension 

der  Arbeit  als  Kraft  ■  W^  ^  kg  ■  m.  Rechts  steht  tu  ■  ~  ■  Die  Dimension  der 
Masse  folgt  aus  der  Überlegung,  daß  eine  Kraft  von  einem  Kilogramm  die  Massen- 
einheit  in   einer    Sekunde    um    einen   Meter   in    der   Sekunde    beschleunigt,    als 

Kraft  ke 

Masse  ^  ,.  —  ,-i-  — . =  — ^^,-5  -      Multipliziert    mit   dem    Quadrat    der    Ge- 

Bescnleunigung       m/sek  ^ 

schwindigkeit  =  1 — =-1   fuhrt  das  wieder  auf  kg  ■  m  ^  Arbeit. 

Im  C.G.S.  System   messen   wir  die  Kraft  P  als  Masse  mal  Beschleunigung  in 

g  (Masse)  — r^- ,  somit  die  Arbeit  als  P-  s  in  g  — t-^   und    dieselben  Dimensionen 

besitzt  natürlich   auch    der  Ausdruck  m  —  ■ 

2 

3.  Zusammenfassung  und  Vereinfachung  der  Formel  fQr  die 
mechanische  Energie. 

Die  3  besprochenen  Energiearten  nennen  wir  die  mechanischen.  Im  allge- 
meinen wird  sie  ein  Körper  gleichzeitig  besitzen. 

Betrachtet  man  der  Kndeutigkeit  wegen  zunächst  eine  sehr  kleine  Menge  vom 
Gewicht  dG,  Volumen  dV  und  Masse  dm,  so  kann  man  ohne  weiteres  ihr  für 
unsere  Betrachtungen  zunächst  in  Frage  kommendes  relatives  mechanisches 
Arbeitsvermögen  £„  ai^eben  als 

d£„^  ^dGH:,  ^dV-p^  +  dm--,  (78) 

wenn  das  Wasserteilchen  im  Punkte  x  sich  in  Höhe  Ifi  über  einem  gewissen 
Nullpunkt  befindet,  unter  einem  absoluten  Druck /^  steht  und  sich  relativ  zur  Erd- 
oberfläche mit  der  Geschwindigkeit  c_^  bewegt '). 

Man  erkennt,  wie  die  drei  Eigenschaften  der  Materie:  Gewicht,  Volumen  und 
Masse  je  mit  den  drei  Beziehungen  zur  Außenwelt:  Lage,  Druck  und  Bewegung 
in  Verbindung  treten. 

Was  hier  fiir  ein  Wasserteilchen  gilt,  kann  unter  Einführung  der  Mittelwerte 
der  Lage,  des  Drucks  und  der  Bewegungsenergie  auch  jederzeit  für  eine  endliche 
Wassermenge  angeschrieben  werden  als 

£«^  =  G-I/^+V-p,  +  m-'j-  (79) 

Freilich  ist  die  praktische  Integralion  dieser  Mittelwerte  ff,  p  und  c""  nicht 
mehr  so  einfach  wie  beim  Wasserelemcnt,  ja  sie  ist  häufig  gar  nicht  oder  nur 
mit  gewissen  Voraussetzungen  durchfuhrbar. 

']  Streog  gcDonuneD  ist  die  Bewegung  der  ErdoberfiKcbe  keine  geradlinige  und  ksan  deshalb 
eigentlich  nicht  >ls  Nollpanlct  fUr  die  Angabe  des  ArbeiCsvermögenä  der  Bewegung  benutzt  verdeo. 
Die  Drehung  der  Erde  am  die  Sonne  spielt  freilich  wegen  ihres  grollen  Krümmungsradius  nur  eine 
venchwindende  Rolle,  dagegen  sind  die  durch  die  Eigendiehung  der  Erde  hervoi^erufenen  Be^hleunl- 
gnngskrlAe,  die  nach  den  am  Ende  dieses  Teiles  angegebenen  Methoden  berücksichtigt  werden  küanten, 
wohl  meßbar  und  worden  in  Pendel  -  (Foccault)  und  Krei seiversuchen  [Foppl)  hHufig  zum  Beweis 
der  ErddrebuDg  herangezogen.  Id  technischen  Rechnungen  dürfen  sie  aber  mit  gutem  Recht  ver- 
uchllssigt  werden. 


58 


Zweiter  Teil.     Hydraulik. 


Immer  aber  bleibt  die  Anschreibung  selbst  in  obiger  Form  äußerst  bequem. 
Sie  kann  ohne  nähere  Kenntnis  der  Wasserwege,  der  Strömungen,  der  Verluste 
usw.  jederzeit  ausgeführt  werden  und  gibt  eine  mathematisch  einwandfreie  Basis 
für  die  weiteren  Untersuchungen.  Hierin  liegt  auch  der  Grund,  warum  wir  uns 
mit  der  Veranschaulichung  der  drei  Energieformen  solange  beschäftigt  haben. 
Derjenige,  dem  diese  Dinge  geläufig  sind,  wird  ohne  Zeitverlust  darüber  wegeilen, 
während  dem  Ungeübten  nichts  nützlicher  sein  kann,  als  diese  Grundgedanken 
der  späteren  Entwicklung  so  tief  als  nur  irgend  möglich  zu  erfassen. 

Die  Anschreibung  für  die  mechanische  Energie  eines  Körpers  läßt  sich  nun 
noch  wesentlich  vereinfachen,  ohne  daß  die  allgemeine  Gültigkeit  der  Formel 
beeinträchtigt  würde. 

Drückt  man  nämlich  Gewicht  und  Masse  im  Volumen,  den  Druck  in  Wasser- 
säule aus,  d.  h.  setzt  man: 

V-7  .     . 


G  =  V  •  y\     m  = 


so  folgt 


£- 


h 


y 


^«.=  F.y(/^,  +  >%.  +  i|) 


(80) 


Noch  einfacher  wird  die  Arbeitsgleichung  durch  Einfuhrung  einer  eigenen  Be- 
zeichnung  für  die  Summe  aus  Hx  +  hx^  wofür  ich  den  Ausdruck  >Lagendruck« 

^x  in  Vorschlag  bringen  möchte,  und 
worauf  man  durch  hydraulische  Mes- 
sungen unmittelbar  gefuhrt  wird,  weil 
dadurch  die  relativen  Höhenlagen  der 
untersuchten  Druckstellen  hinausfallen. 
Abb.  68  veranschaulicht  dies,  wobei 
in  den  Piezometerröhrchen  zur  Versinn- 
bildlichung des  absoluten  Drucks  noch 
eine  dem  Luftdruck  entsprechende 
Wassersäule  hat  (^  10  m)  eingezeichnet 
erscheint,  und  wo,  wie  man  leicht  sieht, 
eine  Bestimmung  der  Höhen  Hx  nur 
Schwierigkeit  und  Ungenauigkeit  hervor- 
rufen würde,  während  die  ^x  ohne 
weiteres  an  ein  und  demselben  Maßstab 


Abb.  68.    Ablesung  des  Lagendrucks  >5)«. 


Damit  schreiben  wir 


abgelesen  werden  können. 


^..=  F.y(§.  +  g) 


(81) 


Die  letzte  Vereinfachung  unserer  Energiegleichung  gelingt  aber,  wenn  wir 
Etn^  =  Am^  '  V '  y  setzen,  wobei  -^^^  die  gesamte  Arbeitshöhe  des  mechanischen 
Arbeitsvermögens  darstellt.  Damit  werden  wir  unabhängig  von  der  jeweiligen 
Größe  des  Wassergewichts  und  es  bleibt 


A^^  =  Hx  +  hx  + 


bzw. 


2g 


Ani^  §x  + 


2g 


(S2 


(83) 
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4f.  Die  Arbeitsgleichung. 

Das  Gesetz  von  der  Erhaltung  der  Energie  sagt  aus,  daß  die  Energie  Ex  eines 
Körpers  im  Punkte  x  gleich  der  Energie  Ey  desselben  Körpers  im  Punkte  y  sein 
muß,  plus  der  auf  der  Zwischenstrecke  nach  außen  abgegebenen  Energie  Ea 

Ex  =  Ey  +  Ea.  (84) 

Ex  wird  dabei  sowohl  aus  der  mechanischen  Energie  bestehen,  die  wir  soeben 
eingehend  besprochen  haben,  als  auch  aus  allerlei  andern,  nicht  mechanischen 
Energieformen,  die  auch  auf  beliebige  Nullpunkte  bezogen  sein  mögen  und  unter 
der  Bezeichnung  »unmechanische  Energien«  Eu  zusammengefaßt  werden  sollen. 
Danach  schreibt  sich,  wenn  wir  gleichzeitig  Ea  in  Ea  und  Ei  spalten,  auch 

E^^  +  Eu^  =  E„^  +  E,,^  +  Ea  +  El  (85) 

oder 

E^^  =  E„,^  +  [E^^  -  J?«J  ^Ea-¥El.  (86) 

Die  hier  auftretende  Differenz  der  unmechanischen  Energien  wird  bei  hydrau- 
lischen Vorgängen  stets  positiv,  da  hier,  wo  in  erster  Linie  die  Umsetzung  in 
Wärme  in  Frage  kommt,  die  mechanischen  Arten  von  Energie  nach  dem  zweiten 
Hauptsatz  der  Wärmetheorie  wohl  in  die  unmechanischen,  aber  nicht  umgekehrt 
umgesetzt  werden.  Diese  erstere  Umsetzung,  d.  h.  den  Zuwachs  an  Wasser- 
wärme u.  dgl.,  setzen  wir  in  seiner  ganzen  Größe  als  Verlust  in  die  Rechnung 
ein,  da  er  von  dem  mechanischen  Arbeitsvermögen  in  Abzug  kommt,  wenngleich 
einige  unbedeutende  Nebenwirkungen  der  Erwärmung  des  Wassers,  die  in  Ver- 
ringerung der  Wasserreibung  und  Einfriergefahr  bestehen,  der  Anlage  von  Nutzen 
werden  können. 

Die  nach  außen  abgegebene  Energie  Ea  besteht  dagegen  bei  bewegten  Ge- 
fäßen aus  zwei  wirtschaftlich  sehr  verschiedenen  Teilen.  Der  erste  Ea  soll  die 
durch  das  Drehmoment  der  Maschinenwelle  nützlich  abgegebene  mechanische 
Energie  darstellen,  dann  bezeichnet  der  zweite  Teil  Ea  den  nach  außen  ab- 
gegebenen Betrag  unmechanischer  Energie,  der  hier  unmittelbar  ebenso  wie 
El,  —  Eu^  als  Verlust  auftritt,  wenngleich  mit  ihm  auch  mancherlei  Vorteile  für 
die  Anlage,  z.  B.  durch  Erwärmen  der  Eisenteile  und  Lager,  mittelbar  verbunden 
sein  können. 

Fassen  wir  danach  die  Verlustgrößen,  die  vor  allem  in  der  Wasserreibung 
beding^  sind,  als  Reibungsenergie  Er  zusammen,  so  daß 

E^^^Eu.-^EI^Er,  (87) 

während  die  nützliche  Energie  E"a   mit  E^r  bezeichnet  werde,   so  zeigt  sich  die 
Anwendung  des  Energiegesetzes  in  der  Form 

E^^  =  E^^^Er  +  En,  (88) 

oder  eingesetzt 

F.y(//.  +  Ä.  +  ^)  =  F.y(//^  +  Ä,  +  |^)  +  ^^"  +  ^A^.  (89) 

Die  einfache  Anschreibung  dieser  Gleichung  für  zwei  zu  vergleichende  Orte 
eines  Wasserlaufs  wird  uns  in  der  Hydraulik  und  später  auch  in  der  Turbinen- 
theorie unmittelbar  die  wichtigen  Arbeitsgleichungen  liefern. 
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Führt  man  dabei  noch  eine  Verlust-  oder  Reibungshöhe  R  und  eine  Nutz- 
höhe N  ein,  derart,  daß 

Eji  =  V-  y  •  R    und    En  =  V-  y  -N ^ 

so  fällt  V '  y  wiederum  aus  der  Gleichung  und  wir  behalten 

^x  +  >4.  +  ^  =  //^  +  Ä^  +  ^  +  i?  +  i\^,  (90) 

ein  Ausdruck,  den  wir  als  »Arbeitsgleichung«  (zwischen  x  und  j)  bezeichnen 
wollen. 

Mit  dieser  Anschreibung  sind  wir  aber,  und  das  möge  besonders  hervor- 
gehoben werden,  über  das  Energiegesetz,  welches  unsere  Gleichung 

-t^x  ^^^=  -t^y  "r"  -t^a 

verkörpert  hatte,  hinausgegangen,  und  wir  haben  mit  der  Voraussetzung,  daß 
nichtmechanische  Energie  in  unserem  Arbeitsvorgang  in  mechanische  nicht  ver- 
wandelt wird,  ein  neues  Gesetz  in  den  Bereich  unserer  Untersuchungen  gezogen, 
das  für  die  Wärmeenergie  im  zweiten  Hauptsatz  der  Wärmetheorie  seinen  Aus- 
druck findet. 

Schließlich  sei  noch  darauf  hingewiesen,  daß  das,  was  wir  bei  der  Ableitung 
unserer  Arbeitsgleichung  als  äußere  Energie  Ea  bezeichnet  hatten,  ein  Begriff 
ist,  der  mit  der  Wassermenge  wechselt,  auf  die  wir  unsere  Betrachtung  ausdehnen. 

Für  die  gesamte  Wassermenge  der  Turbine  liegt  die  Anschauung  klar.  Wenden 
wir  dagegen  die  Arbeitsgleichung  auf  ein  einzelnes  Wasserelement  an,  so  er- 
scheinen ihm  gegenüber  die  Nachbarelemente  als  Außenwelt,  mit  denen  es  in 
einen  Energieaustausch  treten  wird.  Die  Wasserelemente  können,  wie  leicht  ver- 
ständlich, Lage,  Druck  und  Geschwindigkeit  miteinander  auswechseln,  auch  durch 
Reibung  ihre  eigene  unmechanische  Energie,  sowie  die  des  Nachbars  vermehren. 
Die  Zusammenfassung  beider  Verlustgrößen  in  Er  läßt  aber  die  Unterschiede 
zwischen  innerem  und  äußerem  Verlust  verschwinden  und  macht  uns  daher  in 
erwünschter  Weise  von  der  Größe  der  jeweils  betrachteten  Wassermenge  un- 
abhängig. 

5.  Anwendung  der  Arbeitsgleichung  auf  gegebene 

Wasserströmungen. 

Wir  hatten  bisher  [vorausgesetzt,  daß  wir  eine  bestimmte  Wassermenge  in 
ihrem  Energieinhalt  an  einem  Orte  x  mit  dem  an  einem  Orte  y  vergleichen. 

Dabe^  wird  es  selten  möglich  sein,  die  Wassermenge  aus  den  Gefaßdimensionen 
zu  berechnen,  die  sie  in  dem  .fraglichen  Zeitpunkt  ausfüllt.  Sie  wird  vielmehr 
meistens  durch  einen  Querschnitt  und  die  mittlere  Durchflußgeschwindigkeit  ge- 
geben sein,  derart,  daß 

wobei  F  den  Querschnitt,  c  die  Geschwindigkeit  und  t  die  Zeit  des  Durchflusses 
angibt. 

Sehr  Viele  hydraulische  Vorgänge  werden  im  Beharrungszustand  studiert.  Das 
bringt  die  wertvollsten  Vereinfachungen  mit  sich.  Da  dann  durch  jeden  Quer- 
schnitt  in   der   gleichen  Zeit  die   gleiche  Wassermenge  fließt,    ist    tx  =  ty    und 

Vx 

Fx  •  Cx  ='  Fy  '  Cy  =^ =  Q  heißt  nun  die  sekundliche  Wassermenge. 
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Man  unterdrückt  dann  meistens  die  Zeit  und  schreibt  die  Arbeitsgleichungen 
nicht  mit  Vy,  sondern  mit  Qy  an,  wonach  sie  nicht  mehr  eine  Arbeit 
schlechthin,  sondern  eine  Arbeit  pro  Sekunde,  d.  h.  eine  Arbeitsleistung  L  dar- 
stellen, z.  B. 

i«.=  e-;'(//.+  A.+  ^'|)-  (91) 

Dabei  gilt  entsprechend  obigem  wieder 

L„,^A„^-Q-y,  (92) 

woraus  der  praktische  Wert  der  Form 

2g- 
sich  durch  seine  allgemeine  Gültigkeit  von  neuem  erweist. 

Ein  Beharrungszustand  bringt  aber  noch  den  weiteren  Vorteil,  daß  man  nicht 
mehr  gezwungen  ist,  ein  und  dieselbe  Wassermenge  in  zwei  verschiedenen  Augen- 
blicken zu  betrachten,  sondern  daß  man  zwei  gleichgroße  Wassermengen  in  den 
verschiedenen  Orten  gleichzeitig  ins  Auge  fassen  kann. 

Was  nun  die  praktische  Bestimmung  der  übrigen  Größen  des  mechanischen 
Arbeitsvennögens  angeht,  so  macht  die  des  Mittelwerts  der  Höhenlage  //,  die 
geringsten  Schwierigkeiten.  Sie  entspricht  einfach  dem  Schwerpunktsabstand  des 
betrachteten  Wasservolumens  von  der  gewählten  NuUage. 

Schwieriger  ist  es  mit  /t^  und  vor  allem  mit  — ^  ■    Man  müßte  eigentlich  den 

Druck  und  die  Geschwindigkeit  eines  jeden  einzelnen  Wasserteilchens  kennen,  um 
die  Summen 

yjXäV    und     J^pi^f' 

und  aus  ihnen  die  mittleren  Größen  von  ix  und  d  als 

_        ß^dV  ') 

/'.  =  --V-    -  (93) 


und 

(94) 


ßiäV  ., 


-~      V 

zu  berechnen. 

Dabei  können  allerdings  zwei  Anschauungsweisen  die  Untersuchung  wesent- 
lich erleichtem.  Die  erste  besteht  darin,  daß  wir  in  der  Annahme  der  Durch- 
fluOzeiten  /^  und  t^  im  allgemeinen  nicht  beschränkt  sind.  Machen  wir  sie  un- 
endlich klein,  so  wird  der  betrachtete  Ort  für  x  bzw.  für  7  auf  den  Querschnitt 
selbst  reduziert.  Die  Druck-  und  Geschwindigkeitsverteilung  braucht  nicht  mehr 
in  einem  Volumen,  sondern  sie  muß  jetzt  nur  noch  in  einem  Querschnitt  studiert 
werden. 

Die  zweite  Erleichterung  tritt  für  den  Fall  ein,  daß  wir  den  betrachteten  Quer- 
schnitt als  eine  Fläche  gleicher  Energie  auffassen  dürfen.     Für  solche  Quer- 

'  Die  Bezeichniag  als  >MitteIirert<  durch  den  aufgesetztea  Strich  wollen  wir  im  allgemeinen 
nur  da  anwenden,  wo  sie  lor  besonderen  Unterscheidung  nütig  scheint. 
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schnitte  könnte  augenscheinlich  die  mittlere  Energie  oder  auch  die  Gesamtenergie 
ohne  weiteres  angegeben  werden,  wenn  die  Energie  an  irgend  einem  beliebigen 

Punkte  durch  Messen  der  betreffenden  Hx  +  hx-\ gegeben  wäre.     Leider  ent- 

spricht  eine  solche  Anschauung  aber  nur  einer  Annäherung,  über  die  uns  Rechen- 
schaft zu  geben  hier  der  Ort  ist. 

Ersetzen  wir  die  wirkliche  Strömung  durch  eine  wirbelfreie  Potentialströmung, 
für  die  eine  Vernachlässigung  der  Reibungsverluste  die  Grundbedingung  war,  so 
ist  im  ganzen  Bereich  der  Strömung  die  Energie  konstant  (S.  51]  und  wir  können 
daher  von  besonderen  Flächen  gleicher  Energie  nicht  sprechen.  Niveauflächen 
nennt  man  hier  im  allgemeinen  die  Flächen  gleichen  Geschwindigkeitspotentials 
[S.  28),  die  dadurch  gekennzeichnet  sind,  daß  sie  jeweils  auf  der  Strömung  senk- 
recht stehen    j- —  =  ^  =  o  j  (S.  50).    Taf  9  Abb.  i  gibt  ein  Bild  solcher  Strömung 

zwischen  zwei  Leitradschaufeln. 

Fügt  man  aber  diesem  Bild  der  wirbelfreien  Strömung,  insofern  sie  in  einem 
geschlossenen  Kanal  verläuft,  als  Korrektur  einen  Reibungsabfall  längs  der 
Strömungslinien  bei,  so  liegt  es  nahe,  je  zwischen  den  genannten  Flächen  gleichen 
Geschwindigkeitspotentials  gleiche  Reibungsverluste  JR  für  die  einzelnen  Strom- 
faden anzunehmen  und  sinngemäß  diese  Flächen  als  Niveauflächen  gleicher  Energie 
anzusprechen. 

Eine  genaue  Betrachtung  zeigt  uns  jedoch,  daß  auch  eine  solche  Anschauung 
von  der  Wirklichkeit  nur  in  unbefriedigender  Weise   erfüllt  wird.     Wir  können 

nämlich  schon  in  einem  einfachen  Rohr  oder  Kanal 
dreierlei  Arten  von  Bewegung  unterscheiden.  Die  erste, 
die  in  die  Kanalachse  bzw.  mit  den  Richtungen  der 
wirbelfreien  Strömung  zusammenfallt,  sei  als  Haupt- 
strömung bezeichnet,  eine  zweite  tritt  dadurch  auf, 
daß  die  einzelnen  Wasserfaden  infolge  der  Reibung,  wie 
Abb.  77,  S.  67  zeigt,  verschiedene  Geschwindigkeit  be- 
sitzen und  daher  bei  jedem  Richtungswechsel  durch  die 
Abb.  69.  Sekundärströmung     Zentrifugalkräfte  verschieden   stark  nach  außen  gedrängt 

im  Kohrkriimmer  nach  o  o 

Isaachsen  werden.     ISAACHSEN  hat  diese  Bewegungen,  die  wir,  in- 

soweit sie  senkrecht  zur  Rohrachse  verlaufen,  nach  seinem 
Vorgang  als  »Sekundärströmungen«  (Abb.  69)  bezeichnen,  eingehend  behan- 
delt und  Lell  hat  sie  experimentell  untersucht "). 

Schließlich  weist  die  Wasserbewegfung,  sobald  die  mittlere  Geschwindigkeit  einen 
gewissen  Betrag  (kritische  Geschwindigkeit]  überschreitet,  Querschwingungen 
und  Wirbel  auf,  die  von  verschiedenen  Forschern  (Hagen,  Hele,  Shaw,  Rey- 
nolds) festgestellt  und  in  neuester  Zeit  auch  einer  mathematischen  Behandlung 
auf  Grundlage  der  EULERschen  Gleichgewichtsansätze  zugänglich  gemacht  wurden. 

Von  letzterem  erwähne  ich   eine  Abhandlung,  in  der  es  Prandtl^)  für  das 

»)  Isaachsen,  Über  einige  Wirkungen  von  Zentrifugalkräften.  Ziviling.,  1896,  S.  353.  —  Innere 
Vorgänge  in  strömenden  Flüssigkeiten  und  Gasen.     Z.,  191 1,  S.  2i5f. 

2)  Lell,  Beitrag  z.  Kenntnis  d.Sekundärströmungen  in  gekrümmten  Kanälen.  Dissert.  Darmstadt  19 13. 

3)  Prandtl,  Verhdlgen.  in.  Internat.  Mathematikerkongr.  Heidelberg,   1904,  S.  484. 
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zweidimensionale  Problem  gelungen  ist,  unter  Einführung  der  Reibung  in  der 
Randschicht  einer  im  übrigen  als  reibui^los  und  wirbelfrei  angenommenen 
Strömung  die  Ablösung  dieser  Randschicht  und  die  Entstehung  des  Wirbels 
rechnerisch  für  den  Ort  eines  Hindernisses  zu  bestimmen,  wo  sie  infolge  ihrer 
Reibungsverzögerung  nicht  mehr  imstande  ist ,  gegen 
den  Verzögerungsdruck  anzi^ehen,  der  sich  hinter  dem 
Hindernis  in  der  wirbelfreien  Strömung  bilden  würde. 
Abb.  70  zeigt  die  Ablösung  solcher  Wirbel  nach  der 
Rechnung,  Abb.  71  nach  dem  Experiment. 

Noch  einen  Schritt  weiter  ist  Karman  ')  gegangen, 
der  unter  ähnlichen  Voraussetzungen  die  auch  durch  den 
Versuch  bestätigte  Tatsache,  daß  sich  an  einem  zwei- 
dimensionalen Hindernis  (z.  B.  an  senkrechtem  Zylinder 
in  rechteckigem  Gerinne)  alternierende  Wirbel  an  beiden  Seiten  ablösen  (Abb.  72), 
rechnerisch  bis  zu  einem  hohen  Grad  der  Übereinstimmung  mit  dem  Experiment 
nachweisen  konnte.     Es  zeigte  sich  dabei,   daß  sich  die  Wasserfäden  hinter  dem 


Abb.  71,     Ablösung  von  Wirbeln  bbter   < 


lem  Stromhiadernis 
(Prakdtl). 


i   drei   aufeinander  folgenc 


Hindernis  nicht  allmählich  zusammenschließen,  wie  man  wohl  geneigt  war  anzu- 
nehmen, sondern  daß  ein  zwischen  den  Wirbeln  flatterndes  Band  relativ  ruhigen 
Wassers  in  annähernd  konstanter  Breite  bestehen  bleibt,  bis  es  schließlich  da 
verschwindet,  wo  die  Wasserwirbel  infolge  der  Reibungsarbeit  aufgezehrt  sind 
(vgl.  Abb.  73)- 


Hinter  einer  ebenen  Platte  im  Wasserstrom  tritt  eine  Druckverminderung  ein, 
die  von  der  Form  der  Ratte  und  ihren  Kanten  wesentlich  abhängt,  nach  innen 
zunimmt  und  etwa  20 "/'j,  des  Gesamtwiderstandes  ausmacht'). 

>;  Kahman,  Göttinger  Nachrichten,  1911,  Okt./Nov.;  Tbysik.  Zeitschrift,  1912,  Jan./Febc. 
*  Gl'kther-Kempf,  Ober  Saugwirkungen.    Die  Turbine,  1910/11,  S.  393. 
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Eine  hübsche  Zusammenfassung  dieser  Betrachtungen  geben  zwei  Habilitations- 
vorträge von  F.  Pfeiffer  '). 

Aus  all  diesen  Abhandlungen  folgt,  daß  die  genaue  Bestimmung  der  Be- 
wegungsenergie in  einem  Kanalquerschnitt  auf  ganz  bedeutende  Schwierigkeiten  stößt 
Im  allgemeinen  werden  ja  freilich  die  Sekundär-  und  Schwingungsbewegungen, 
so  wesentlich  sie  auch  für  die  Energie  Verluste  sein  mögen,  nur  geringe  abso- 
lute Energiemengen  aufweisen,  da  ihre  Geschwindigkeiten  verhältnismäßig  gering 
und  im  Quadrat  oft  verschwindend  klein  sind. 

Selbst  wenn  wir  uns  aber  nur  mit  den  Hauptströmungen  befassen,  bietet  die 
Aufstellung    der   mittleren  Energie    erhebliche   Schwierigkeiten.      Betrachten   wir 

etwa  die  Hauptströmungen  in  einer  Horizontalen  AA 
durch  einen  offenen  Kanal  im  Aufriß  und  Grundriß 
nach  Abb.  74.  Die  Lagenenergie  Hx  ist  hier  kon- 
stant, auch  die  Druckenergie  h^^  die  durch  die  Ein- 
tauchtiefe tx  bestimmt  wird,  kann  im  allgemeinen 
annähernd  konstant  gesetzt  werden. 

Die  Geschwindigkeit  [c)  aber  ist  erfahrungsgemäß 
etwa  in  der  Mitte  des  Querschnitts  am  größten  und 
nimmt  erst  langsam,  zuletzt  aber  rasch  gegen  die 
Kanalwände  nach  Abb.  74  ab.  Die  Energiegrößen  (Ei) 
der  Bewegung  ändern  sich  dabei  natürlich  in  quadra- 
tischer Potenz,  (-fi^m^  in  Abb.  74  mit  Em  bezeichnet!) 
Das  BERNOULLlsche  Gesetz  von  der  Gleichheit 
der  mechanischen  Energie 

Hx+hx+--, 

das  bei  gleichmäßiger  reibungsfreier  Bewegung  nach  Gl.  90,  S.60  für  jeden  ein- 
zelnen Wasserfaden  und  bei  wirbelfreier  Bewegung  nach  Gl.  65,  S.  51  für  den  ganzen 
Raum  erfüllt  war,  wird  somit  durch  die  Erfahrung  für  unsere  Horizontale  nicht  be- 
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Abb.  74.     Energieverteilung  in 
rechteckigem  Gerinne. 


%\      ^0 


7/e/c>e/: 


f-Mf^ 


W/n7////////////y/^/W^/r7?/y//////y^^Ä 


\E-konst 


t^ff 


Abb.  75.     Konstruktion  einer  Fläche  gleicher  Energie. 

stätigt  *).  Wir  treffen  vielmehr  auf  einen  Zustand,  der  in  der  von  Helmholtz  auf- 
gestellten Lehre  von  den  Flüssigkeitsstrahlen  ^)  seine  mathematische  Behandlung 
erfahren  hat  und  dadurch  charakterisiert  ist,  daß  einzelne  Strahlen  gleicher  Lagen- 
und  Druckenergie,  oder  nach  unserer  vereinfachten  Bezeichnung:  gleichen  Lagen- 

*)  Theorien  des  Flüssigkeitswiderstandes,  Z.  g.  T.,  1912,  S.  245  u.  277.  —  Das  Turbulenzproblem. 
Mitteilungen  der  Naturforschenden  Gesellschaft  zu  Halle  a.  S.,  191 2. 

2)  Es  kann  sogar  beobachtet  werden,  daß  der  Wasserspiegel  eines  Flußlaufs  im  mittleren  Strom- 
strich etwas  höher  steht  als  an  den  Ufern  (beim  Inn  sind  einige  Zentimeter  gemessen  worden] ,  wo- 
durch die  Ungleichheit  der  Energie  in  der  betrachteten  Horizontalen  noch  vermehrt  wird. 

3)  FöppL,  VI,  19 10,  S.  377. 
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drucks,  aber  verschiedener  Bewegungsenergie,  nebeneinander  bestehen.  Die  Über- 
gänge zwischen  den  einzelnen  Strahlen  sind  in  der  Theorie  sprunghaft,  weshalb 
es  in  ihr  überhaupt  keine  Fläche  konstanter  Energie  gibt.  In  der  Wirklichkeit, 
(Ue  bekanntlich  keine  sprunghaften  Übergänge  kennt,  sind  Flächen  gleicher  Energie 
natürlich  vorhanden,  sie  dehnen  sich  aber  im  allgemeinen  so  weit  in  der  Richtung 
der  Kanalachse  aus  (etwa  nach  Fig.  75),  daO  von  einer  Querschnittsfläche  keine 
Rede  mehr  sein  kann. 

Es  wird  somit  nur  als  eine  Annäherung  ersten  Grades  zu  bezeichnen  sein,  wenn 
man  zur  Bestimmung  der  Energie  in  einem  Querschnitt  die  Lagen-,  Druck-  und 
Bewegungsenergie  an  beliebiger  Stelle  addiert  und  mit  der  entsprechenden  Wasser- 
menge multipliziert  Eine  bessere  Genauigkeit  erzielt  man  schon,  wenn  man  zu 
der  an  beliebiger  Stelle  genommenen  Summe  der  Lagen-  und  Druckenergie  die- 
jenige Bewegungsenergie  addiert,   die  sich  aus  der  > mittleren«  Geschwindigkeit 

mit   c  =  ^:  als   —  berechnet. 
/  2^ 

Diese  zurzeit  allgemein  übliche  Berechnungsweise  habe  ich  bisher  auch  an- 
gewendet ').  Wenn  ich  nunmehr  in  Fällen,  wo  die  Bewegungsenergie  eine  wesent- 
liche Rolle  spielt,  wie  z.  B.  in  den  Turbinen,  einen  Schritt  weitergehe,  so  geschieht 
dies  einmal,  weil  meines  Erachtens  Unstimmigkeiten  zwischen  Theorie  und  Ex- 
periment häufig  in  erster  Linie  in  dem  Unterschied  begründet  sind,  der  zwischen 

a 

dem  Quadrat  der  mittleren  Geschwindigkeit  c  und  dem  mittleren  Geschwindig- 
keitsquadrat c^  besteht  und  weil  dieser  Unterschied  nicht  mit  wechselndem  Vor- 
zeichen, sondern  stets  in  dem  Sinne  auftritt,  daß  das  Quadrat  der  mittleren  Ge- 
schwindigkeit kleiner  ausfallt  als  das  mittlere  Geschwindigkeitsquadrat 'j.  Es  er- 
scheint deshalb  nur  zweckmäßig,  die  aus  der  mittleren  Geschwindigkeit  berechnete 
Energie  mit  einem  Faktor  %,  der  stets  größer  als  die  Einheit  ist,  zu  multiplizieren, 
um  die  wirkliche  Bewegungsenergie  zu  erhalten,  so  daß 


\ 


\ 


Ei  ^= ^  ^  ^ 

2g  2g 


(95) 


yy/'/y^/r^yj'//:///x//x/jyxx/i 


Die  rechnerische  Bestimmung  von  %  geschieht  nach  fol- 
gender Überlegung: 

In  einem  Flächenelement  df  (Abb.  76)  mit  Geschwindig- 
keit c  fließt  die  Wassermenge  dQ  =  c  -  df  mit  der  Be- 
wegungsenergie 

dQ-r     r'  ^ ^// •  y ^3 

g  2  2g         ' 

Somit  ist  die  Energie  der  Bewegung 


E,  _  i/.V/ 


YXMTXXJXfMMMMfJ'J'y* 


Abb.  76. 


(96J 


I)  Die  Bestimmimg  der  Energie  eines  Wasserstrahls  durch  Messen  der  Energien  in  einzelnen 
Rlngfllchen  des  Querschnitts  ist  in  neuester  Zeit  von  William  R.  Eckart  zu  Leistungsversuchen  an 
Freistrahlturbinen  mit  Hilfe  der  Pitotschen  Röhre  vorgenommen  worden  (Z.  g.  T.,  19 12,  S.  49  u.  69), 
wobei  ein  graphisches  Rechnungs verfahren  von  Prof.  Burnham  (Engineering  News,  21.  Dez.  1905) 
zur  Anwendung  kam. 

3;  Ich  hatte  diese  Unstimmigkeit  zwar  stets  in  meinen  Vorlesungen  betont,  aber  nie  den  Versuch 
eiser  zahlenmäßigen  Berichtigung  gemacht. 

Camer  er,  Wesserkraftmeichinen.  5 


/ 
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fcdf 
Aus  der  mittleren  Geschwindigkeit  — ^ —  folgt  die  zu  kleine  Energie 

ig  \     f    I  2g 

Somit  ist 


E,  ß'^J"  ^  -P''^ 


x  =  jfT  = r^ — r^  =  7-^- — n-  •  (97) 


ßJM   (P"') 


f 

Ta3X  Ausführung  der  Integration  ist  notwendig,  daß  die  Geschwindigkeitsver- 
teilung über  den  Querschnitt  bekannt  ist.  Sie  müßte  im  einzelnen  Fall  durch  un- 
mittelbare Messung  (S.  73  ff.)  bestimmt  werden.  Da  aber  viele  Querschnitte  sich  hierin 
ähnlich  verhalten,  wird  man  der  Wirklichkeit  schon  näher  kommen,  wenn  %  auch 
nur  für  ein  typisches  Beispiel  festgestellt  wurde.  Auch  wird  es  umgekehrt  mög- 
lich sein,  aus  einer  Unstimmigkeit  zwischen  Versuch  und  Rechnung  auf  die  Größe 
von  %  und  damit  auf  die  Art  der  Geschwindigkeitsverteilung  im  betrachteten 
Querschnitt  Schlüsse  zu  ziehen. 

Häufig  kann  die  betreffende  Abhängigkeit  durch  eine  Parabel  oder  durch  ein 
Paraboloid  zweiter  oder  höherer  Ordnung  ersetzt  werden,  wobei 

c  =  0  —    —  • 

pn-i 

In  dem  einfachsten  Fall,  in  dem  die  Geschwindigkeitsverteilung  in  einem  Rohr 
dem  gemeinen  Paraboloid  entspricht,  erhalten  wir  mit 

c^^  =  ^,    —  =  Ä,   c  =  0 a"     und     df=  2  mar 


x  = 


a 

O 

_    ^  _ 

f2mdr(6^ö^) 


d.  h.  die  mittlere  Energie  doppelt  so  groß  als  die  Energie  der  mittleren  Ge- 
schwindigkeit. 

Eine  solche  Geschwindigkeitsverteilung  tritt  freilich  nur  unterhalb  der  so- 
genannten kritischen  Geschwindigkeit  auf,  was  in  der  Technik  nur  selten  vor- 
kommt (vgl.  S.  98). 

Um  technisch  gebräuchliche  Werte  von  x  kennen  zu  lernen,  habe  ich  drei 
tatsächliche  Geschwindigkeitsverteilungen  nach  den   Untersuchungen  von   BURR, 
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Hering  und  Freeman')  an  einem  alten  Rohrstrang  von  48"  der  Rechnung  zu- 
grunde gelegt  und  die  Ausrechnung  der  x  punktweise  nach  der  Anschreibung 


(99) 


vorgenommen.     Abb.  77  zeigt  in  I  die  Pitotablesung  (vgl.  S.  79),  in  II  die  da- 
nach berechneten  Geschwindigkeiten,  in  m  die  mittlere  Geschwindigkeit  im  Ge- 
samtquerschnitt.   Als  Jf  wurden  die  ein- 
gezeichneten  Ringflächen,    als    c   die    in 
ihnen  vorhandenen  mittleren  Geschwindig- 
keiten eingesetzt. 

Danach     ergab    sich    in    drei    Fällen 

X  =  1,046,  1,047  ^^^  '>I4- 

Dementsprechend  werde  ich  bis  auf 
weiteres  die  mittlere  kinetische  Energie 
in  einer  Rohrleitung  um  5  ^/^  höher  ver- 
anschlagen (x  =  i)05),  als  sie  sich  aus 
der  Enei^e  der  mitüeren  Geschwindigkeit 
berechnet,  und  glaube  damit  der  Wirk- 
lichkeit näher  zu  kommen,  als  wenn,  wie  bisher,  %  einfach  £=  i  gesetzt  wird. 

Bei  kurzen  Ausilußdüsen  dagegen  wird,  wie  S.  127  nachgewiesen,  %  nsich  wie 
vor  annähernd  =  i  zu  setzen  sein. 

Bei   rechteckigen  Querschnitten  von   groDem  Breiteverhältnis   wird   sich    die 
Geschwindigkeitsverteilung  mehr  einer  Parabel  statt  einem  Paraboloid  nähern. 

Damit  erhält  man  ganz  ähnlich  wie   oben 
fiir  die  gemeine  Parabel  mit 


Abb.  77.     Gesclfwindigkeitsverteilung  in 
48"  Gußrohr. 


C  =  b- 


bx^ 


,3     } 


%  =  '.54 


und  fiir  Parabeln  höherer  Ordnung  (Abb.  78)  mit 


c  =  b- 


=  b  — 


=  /J  — 


bx' 


a 


4      J 


%  =    1,28, 


a 


(Tj       Z=I,I9: 


a 


10  ) 


c  =  b- 


bx 


SO 


a 


so    f 


X—  I," 


X  =  i>o6. 


r   Report   of  the  Commission  on  Additional  Water  Supply  for  the  City  of  New  York.   New  York, 
Haitm  B.  Brown,   1909- 
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IV.  Messungen  in  der  Hydrodynamik. 

Die  zahlenmäßige  Bestimmui^  der  in  dem  vorang^angenen  Kapitel  aus- 
geführten ArbeitsgröDen  verlangt  die  Messung  der  Höhenlage,  des  Drucks,  der 
Richtung  und  GröDe  der  Gcsch^^ndigkeit,  sowie  der  Menge  des  Wassers. 

1.  Messung  der  Höhenlage  fester  Punkte. 

Sie  geschieht  dadurch ,  daß  man  den  vertikalen  Abstand  des  in  Betracht 
kommenden  Punktes  P  von  einem  festen  Nullpunkt  0  angibt. 


Abb.  79.     NivelliereD  mit  Femroliniivein. 


% 


Abb.  80,     Fenu-ohmivi 


j  Ertd  &  Sohn. 


Abb.  81.     Berichtigung  des  Femrohm 


Man  stellt  su  diesem  Zweck  auf  den  beiden  zu  vei^leichenden  Punkten  eine 
NivelUerlatte  (Abb.  79)  oder  einen  andern  Maßstab  vertikal  auf  und  liest  mit  dem 
horizontal  gestellten  Nivellierinstrument  in  beliebiger  Höhenlage  zwei  Punkte 
gleicher  Höhe,  a  und  i,  ab  (Vorsicht,  da  umgekehrte  Bilder!). 

Der  Vertikalabstand  H  zwischen  P  und  0  ist  dann 


H=  Oa 


-Pb. 


Können  die  Meßlatten  in  0  und  P  nicht  vom  gleichen  Punkt  aus  anvisiert 
werden,  so  sind  entsprechende  Zwischenpunkte  zu  benutzen. 

Das  wichtigste  Nivellierinstrument  ist  das  Fernrohrniveau  (Abb.  80). 

Zu  richtiger  Ablesung  muß  die  optische  Achse  des  Femrohrs  für  die  Nullte 
der  Libelle  auch  wirklich  horizontal  gerichtet  sein.  Dies  kann  allgemein  dadurch 
geprüft  werden,  daß  man  das  Instrument  erst  in  einer  beliebigen  Höhe  «,  [Abb.  81) 
über  einem  Punkt  1  aufstellt  und  die  Höhe  b,  über  einem  Punkt  2  abliest,  dann 
das  Instrument  über  2  in  Höhe  a^  aufstellt  und  die  Höhe  b^  über  i  abliest.  Bei 
horizontaler  Einstellung  wird  b^-\-  b^^  «,  +«,.    Ein  etwaiger  Fehler,  der  gleich 

-'  -  -'  —  -'  -  -  '   ist,  wird  entweder  an  der  Libelle  oder  am  Fadenkreuz  korrigiert. 
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Über  anderweitige  Prüfung  und  Berichtigung  der  verschiedenen  Instrumente 
sei  auf  Hütte,  191 1,  Bd.  III,  S.  30,  sowie  W.  Miller,  Vermessungskunde,  Bibl.d.  ges. 
Technik,  12.  Bd.,  1906,  verwiesen.  Hier  möge  nur  noch  hervorgehoben  werden, 
daß  es  sich  empfiehlt,  die  Drehachse  des  Instruments  vor  der  Ablesung  annähernd 
vertikal  zu  stellen,  sowie  daß  sich  die  Fehler  des  Instruments  aus  der  Rechnung 
heben,  wenn  es  gleichen  Abstand  von  den  verglichenen  Meßlatten  hat. 

Statt  des  Nivellierinstruments  (Femrohmiveaus)  verwendet  man  bei  kleinen 
Entfernungen  zum  Anreißen  horizontaler  Geraden  ein  mit  Hilfe  einer  Libelle  oder 
einer  Pendelwage  durch  Mikrometerschraube  oder  untergelegte  Keile  horizontal 
gerichtetes  Lineal')  (Abb.  82)  oder  auch  die  Wasserwage  (Abb.  83),  die  aus  zwei 


<Swi5<\^;^<^^ 


Abb.  82.     Nivellieren  mit  Lineal.         Abb.  83.    Nivellieren  mit 

Wasserwage. 


Abb.  84.    Nivellieren  mit  Richt- 
scheit. 


kommunizierenden  Glasröhren  besteht,  welche  durch  einen  Gummischlauch  oder 
auch  starr  miteinander  verbunden  und  mit  einer  (gefärbten)  Flüssigkeit  gefüllt 
sind.  Letzteres  Mittel  ist  besonders  zur  Bestimmung  der  Nullpunkte  verschiedener 
Skalen  an  Apparaten  oder  Versuchseinrichtungen  brauchbar').  Als  Ersatz  des 
Nivellierinstruments  kann  bei  weniger  genauen  Messungen  mit  Vorteil  auch  das 
Einvisieren  mit  dem  Richtscheit  (Setzlatte)  oder  der  Libelle  nach  Abb.  84  dienen. 


2.  Messung  der  Höhenlage  von  Wasserspiegeln. 

Die  Messung  der  Höhenlage  von  Wasserspiegeln  erfordert  neben  dem  ge- 
nannten Einnivellieren  vor  allem  die  Beobachtung  der  Wasserfläche. 

Man  mißt  die  Höhenlage  des  im 
allgemeinen  wogenden  Wasserspiegels 
am  einfachsten  mittelst  Maßstabs  von 
einem  Fixpunkt,  z.  B.  einer  an  einem 
Steg  angebrachten  Marke  (Abb.  85), 
indem  man  den  Maßstab  so  einzu- 
stellen sucht,  daß  er  sich  die  gleiche 
Zeit  über  wie  unter  dem  Wasserspiegel 
befindet. 

Bequemeres  Ablesen  gestattet  der 
Schwimmer. 

n  •  m  _.         TT 7  •        1  Abb.  8^.     Messung  eines  Oberwasserspiegels. 

Bei  bewegtem  Wasserspiegel  emp-  j  &  t-  5 

fiehlt  es  sich,   ihn  in  einem  künstlich  abgegrenzten  Bezirk  anzubringen,   dessen 


■^=" 


*}  Hansen,  Z.,  1892,  S.  1066. 
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Verbindung  mit  dem  fließenden  Wasser  soweit  abgedrosselt  werden  kann,  daß 
ein  ruhender  Mittelwert  zur  Ablesung  kommt.  Dabei  ist  darauf  zu  achten,  daß 
durch  den  Einbau  des  Beruhigungsbehälters  in  den  Strom  keine  Anstauungen  ent- 
stehen, die  den  Druck  im  Behälter  erhöhen. 


Abb.  86.     Schwimmer  m 
Beruh  igungskssten. 

Für  einfache  Messungen  genügt  ein  Holzkasten  (Abb.  86),  der  im  Boden  kleine 
Löcher  erhält  und  zugleich  zur  Führung  des  Schwimmers  und  zur  Anbringung 
des  Maßstabs  dienen  kann. 

Hat  man  Gefällsmessungen  auszufuhren,  so  empfiehlt  es  sich,   den  Nullpunkt 
des  Maßstabs  für  das  Unterwasser  nach  aufwärts  zu  legen,  damit  sich  das  Nutz- 
gefälle   Hx    aus   positiven  Ablesungen 
ergibt,  z.  B.  H„  =  a,-\- au-\-k,  wobei 
c  d  k  =  a-^ku  —  k.  (Abb.  87). 

Vor  und  nach  jedem  Meßtag  müssen 
die  Schwimmerkonstanten  k,  bzw.  /■„  im 
ruhenden  Wasser  geeicht  werden. 

Zur  Vermeidung  der  Anstauungen 
hat  Hansen  ')  die  Ablesung  der  Ober- 
fläche durch  ein  Fenster  angeordnet. 
Genaue  Mittelwerte  erhält  man  dabei 
durch  öftere  Ablesungen  in  genau 
gleichen  Zeiten  nach  dem  Schlag  eines 
Metronoms.  Diese  Ablesung  erfordert 
aber  einige  Übung,  zumal  die  Ein- 
wirkung des  Meniskus  auf  die  Ablesung 
leicht  zuStörungen  Anlaß  gibt  (vgl.S.  57). 
FRANCiS  suchte  die  Anstauung  durch  Hinauslegen  des  Beruhigungsbehälters 
aus  dem  Wasserstrom  (Grundriß  Abb,  88)  zu  vermeiden,  wobei  eine  Wand  mit 
kleinen  Löchern  gute  Dienste  tut.  Dort  las  er  nach  Bo\t)eks  Vorgang  mittelst  ge- 
eichten Maßstabs  mit  umgekehrter  Spitze")  (Abb.  89a  u.  b)  ab,  welche  die  Berührung 
der  Oberfläche  sehr  scharf  erkennen  läßt.     Andere  Forscher  bedienen  sich  der 


'1  Hansen*,  Besdmmung  der  \Vi 
»)  Francis,  S.  18;  T«f.  IV. 


Sermengen  mittelst  Obernillen.     Z,,  1892,  S.  1057. 
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abwärts  gerichteten  Spitze  (Abb.  89c),  wieder  andere  (Hansen)*)  eines  gespannten 
Fadens  (Abb.  89  d). 

Mit  der  Anordnung  einer  seitlichen  Beruhigungsfläche  haben  wir  aber  die 
Messung  der  Höhe  eines  freien  Wasserspiegels  eigentlich  schon  verlassen  und 
sind  übergegangen  zur 

3*  Druckmessung. 

a)  Druckmessung  an  Gefäßwänden. 

Die  Druckmessung  erfolgt  hier  nach  denselben  Methoden  wie  in  der  Hydro- 
statik (S.  36fr.),  jedoch  ist  besondere  Vorsicht  darauf  zu  verwenden,  daß  kein 
Anprall  und  keine  Saugwirkung  vonseiten  des  vorbeifließenden  Wassers  stattfindet. 


sf3'5mm 


a 


-rf- 


Abb.  90.  Richtige  Piezometerbohrung. 


Abb.  91.     Fehlerhafte  Piezometerbohrungen. 


Nach  Versuchen  von  Just,  Jäger  und  Schuster^)  muß  die  Bohrung  senk- 
recht zur  ebenen  Wand  stehen,  nach  JusT  etwa  3 — 5  mm  Durchmesser  und 
zweckmäßigerweise  noch  eine  kleine  Abrundung  besitzen  (Abb.  90). 

Stärkere  Bohrungen  (Abb.  91a)  ergaben  zu  große,  scharfkantige  kleine  Boh- 
rungen zu  kleine  Werte. 

Kanten  nach  Abb.  91b  verkleinem,  solche  nach  Abb.  91c  vergrößern,  wie 
leicht  verständlich,  das  richtige  Meßergebnis. 

Am  besten  prüft  man  die  Meßgenauigkeit  dadurch,  daß  man  in  kinematischer 
Umkehrung  die  Wand  mit  ihrer  Bohrung  in  konstanter  Geschwindigkeit  durch 
ruhendes  Wasser  fuhrt  Dabei  ist  aber  zu  berücksichtigen,  daß  in  dem  Meßkanal 
leicht  Schwingungen  auftreten. 

b)   Druckmessung  im  Innern  bewegten  \Vassers. 

Hier  sucht  man  Störungen  der  Ablesung  durch  die  Bewegungsenergie  des 
Wassers  gewöhnlich  dadurch  fernzuhalten,  daß  man  in  Übereinstimmung  mit  den 
Messungen  an  der  ebenen  Wand  Meßapparate  in  den  Strom  einfuhrt,  die  an  den 
Beobachtungspunkten  mit  Flächen  parallel  zur  Stromrichtung  ausgerüstet  sind, 
derart,  daß  die  maßgebenden  Bohrungen  senkrecht  zu  den  Flächen  bzw.  zur 
Stromrichtung  stehen« 

Solchen  Überlegfungen  entsprechen  die  in  Abb.  92  a— d  wiedergegebenen  Vor- 
richtungen \ 

h  Z.,  1892,  S.  1065. 

3;  Just,  Diplomarbeit  Darmstadt  1906.  —  Jäger,  Über  Messungen  an  Turbinenkanälen«  Z. 
g.  T.,  19099  S.  341.  —  Schuster,  ExperimenteUe  Untersuchung  der  Strömungsvorgänge  in  einer 
Schnellinfer-Francistarbine.     Dissertation.    Dresden  1909. 

3)  Eine  Zusammenstellung  siehe  bei  Jäger,  Z.  g.  T.,  1909,  S.  380.  Desgl.  bei  Prandtl,  Hand- 
wörterbuch der  Naturwissenschaften  Bd.  4. 
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Das  richtige  Einfuhren  derselben  in  den  Wasserstrom  verlangt  aber  ein 
Bekanntsein  seiner  Richtung,   das  im  allgemeinen  nur  angenähert  vorhanden  ist. 

Die  selbsttätige  Einstellung  nach  einer  Beweg^ngsrichtung  kann  durch  ein 
Steuer  nach  Abb.  92  d  geschehen,  wonach  das  Wasser  ohne  Richtungswechsel  an 
der  Meßstelle  vorbeigeführt  wird. 

Statt  die  Einwirkung  der  Wassergeschwindigkeit  dadurch  zu  vermeiden,  daß 
man  die  Piezometerbohrungen  senkrecht  zu  ihr  zu  richten  sucht,  hat  man  auch 
versucht,  die  lebendige  Energie  des  Wassers  durch  angebrachte  Hindemisse  vor 
der  Meßstelle  völlig  zu  vernichten. 

Krell')  verwandte  dazu  eine  durchlochte,  mit  Lametta  gefüllte  Kugel,  in 
deren  Mittelpunkt  das  Druckröhrchen  beginnt  (Abb.  92  e).  NiPHER  benutzt  in 
ähnlicher  Absicht  ein  Drahtgewebe  zwischen  zwei  Scheiben  (Abb.  92  f). 


1 


f 

6P 


Abb.  92.     Apparate  zur  Druckmessung. 


Solche  Apparate  geben  aber  keine  absoluten  Resultate,  sondern  müssen  von 
Fall  zu  Fall  geeicht  werden. 

Die  ideale  Lösung  des  Problems  würde  verlangen,  daß  die  Messung  im  Innern 
einer  Strömung  vorgenommen  werde,  ohne  an  der  Strömung  selbst  etwas  zu 
ändern,  und  das  ist  bisher  noch  nicht  gelungen,  da  eben  die  Einfuhrung  selbst 
des  kleinsten  Meßapparats  die  Strömung  gerade  an  dem  Punkt  beeinflußt,  wo  sie 
unbeeinflußt  bleiben  sollte.  Man  muß  sich  eben  damit  begnügen,  die  Strömungs- 
linien möglichst  nur  parallel  zu  verschieben  und  dafür  Sorge  zu  tragen,  daß,  wenn 
wirklich  Geschwindigkeitsänderungen  vorkommen,  deren  Krafläußerungen  nicht 
auf  die  Messung  Einfluß  gewinnen.  Man  erkennt  daraus  aber  auch,  in  welchem 
Maß  die  Druckmessung  an  den  Gefaßwänden  genauere  Resultate  verspricht  als 
die  im  Innern  bewegten  Wassers").  Eine  der  besten  Meßmethoden  für  Düsen 
stammt  von  Stodola  und  ist  in  Abb.  154  (S.  115)  wiedergegeben. 


*)  Otto  Krell  jr. ,    Über  Messungen   von   statischem   und   dynamischem  Druck   bewegter  I^uft. 
1904,  S.  38. 

3)  HuGHUES   und   Safford   erwähnen   in  ihrem  Treatise   on  Hydraulics,    daß    die   Methode    der 
Druckmessung  durch  eingelegte  Röhren  sich  als  sehr  bedenklich  erwiesen  habe. 
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4t.  Messen  der  Wassergeschwindigkeit« 

a)  Durch  Schwimmer. 

Schwimmende  Körper  nehmen  nach  kurzer  Zeit  angenähert  die  Geschwindig- 
keit des  sie  umgebenden  Wassers  an.  Beobachtet  man  dann  die  Zeit  /,  in  der 
sie  eine  bestimmte  Wegstrecke  /  zurücklegen,  so  ist  die  mittlere  Geschwindigkeit 

für  diese  Zeit  c  =  —■  gewesen. 

Man  unterscheidet  hierbei  Oberflächenschwimmer  {Abb.  93),  die  nicht  tief 
eintauchen  und  nur  die  Geschwindigkeit  an  der  Oberfläche  des  Wassers  messen, 
und  Tiefenschwimmer,  z.  B.  unten  geschlossene  Messingröhren,  die  so  weit  mit 
Schrot  gefüllt  werden,  daß  sie  bis  nahe  an  die  Sohle  des  Kanals  herabreichen 
(Abb.  94).  Sie  verlangen  naturgemäß  Kanäle  von  genau  gleichbleibendem  Quer- 
schnitt und  sind  in  Lowell,  Mass.,  auf  Grund  der  mustergültigen  Versuche  von 
Francis  ^  seit  etwa  70  Jahren  mit  steigendem  Genauigkeitsgrad  in  Gebrauch "). 


Abb.  93.     Oberflächenschwimmer. 


Abb.  94.    Tiefenschwimmer. 


Mit  welcher  Art  von  Mittelwerten  der  im  bestrichenen  Stromlauf  auftretenden 
Geschwindigkeiten  sie  sich  bewegen,  ist  theoretisch  schwer  anzugeben.  Nach 
obigen  Versuchen  aber  soll  das  arithmetische  Mittel  mit  großer  Genauigkeit  er- 
zielt werden. 

Oberflächenschwimmer  können  wegen  ihrer  leichten  Beschaffung  und  Benutzung 
zu  überschlägigen  Wassermessungen  in  ziemlich  regelmäßig  profilierten  Wasserläufen 
immerhin  ganz  gute  Dienste  tun.  Mittelst  eines  in  den  Stromstrich  eingebrachten 
Schwimmers,  etwa  einer  teilweise  gefüllten  Flasche,  die  nur  bis  höchstens  73  der 
Wassertiefe  eintauchen  darf,  wird  die  Geschwindigkeit  auf  einer  20 — 30  m  langen 
Meßstrecke  mehrmals  bestimmt.  Das  Mittel  hieraus  muß  nun  mit  einem  von  der 
Rauhigkeit  und  dem  hydraulischen  Radius  9i,  d.  i.  dem  Verhältnis  des  Flächen- 
inhalt des  Profils  F  zum  benetzten  Umfang  U^  abhängigen  Koeffizienten,  kleiner 
als  ij  reduziert  werden,  um  die  mittlere  Geschwindigkeit  c^  und  hieraus  nach  der 
Beziehung  Q  =  F  -  Cm  die  Wassermenge  zu  erhalten. 

Für  den  genannten  Koeffizienten  geben  Briegleb,  Hansen  &  Co.,  Gotha, 
folgende  von  Geheimrat  Hansen  aufgestellten  Erfahrungswerte  (auszugsweise)^): 

^  Francis,  Taf.  XV,  XVII  und  XIX. 
*\  HuGHUES  and  Safford,  S.  241  u.  242. 
3}  MCiXES,  Hydrometrie.     1903.     S.  44. 
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Ähnliche,  um  durchschnittlich  5°/^  kleinere  Werte,  gibt  auch  Bazin  an'], 
doch  sollen  HANSENS  Werte  nicht  hierauf,  sondern  auf  älteren  Grundlagen  auf- 
gebaut sein. 

b)   Durch  hydrometrische  Flügel. 

Auf  einer  leicht  drehbaren  Welle  sind  Metallflügel  von  solcher  Form  angeordnet, 
daß  beim  Eintauchen  des  Apparats  in  eine  Wasserströmung  die  Umdrehung  der 
Welle  erfolgt.  Die  Zahl  der  Umdrehungen  ist  dann  ein  Maß  der  Wasser- 
geschwindigkeit, das  in  kinematischer  Umkehrung  dadurch  geeicht  wird,  daß  man 
den  Flügel  auf  einem  Wagen  befestigt  und  mit  bekannten  Geschwindigkeiten  durch 
ruhendes  Wasser  fuhrt. 


fl 


Abb.  95,     Hydrometri scher  Flügel 


Abb.  96.   Hydrometrlscher  Flügel  von  Sendi 


Es  ^bt  eine  große  Zahl  von  Flügelkonstruktionen").  Meist  soll  die  Wellen- 
achse in  die  Wasserströmuog  zu  liegen  kommen  (Abb.  95  u.  96).  Gelegentlich  steht 
sie  auch  senkrecht  dazu.  Im  ersten  Fall  sind  die  Hügelflachen  mehr  oder  weniger 
schraubenförmig,  im  zweiten  Fall  sind  sie  becherförmig  aus_gebildet 

Bei  genauen  Schraubenflächen  entspricht  der  Wasserweg  (ur  eine  Umdrehung 
sehr  genau  der  Ganghöhe').     In  jedem  Fall  ist  die  Wassergeschwindigkeit  c  der 

')  Matterh,  Ausnutiong  der  Wasserkräfte.     1908.     S.  48. 

■')  Müller,  Hydrometrie.      1903.     S.  54. 

S)  Senbtnbr  weicht  von  der  Seh  raubenform  aus  konstruktiven  Gründen  ab  [Abb.  96).  wodurch 
ein  besonders  ruhiges  Laufen  des  Flügels,  vielleicht  infolge  der  dadurch  hervorgerufenen  Überdruck- 
stellen, erzielt  werden  soll. 
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sekundlichen  Umdrehzahl  proportional.  Nur  bei  ganz  kleinen  Geschwindigkeiten 
fällt  die  Eichkurve  (Abb.  97)  ab  und  schneidet  die  Abszisse  bei  der  Wasser- 
geschwindigkeit, die  nicht  mehr  ausreicht,  um  die  innern  Widerstände  des  Appa- 
rats zu  überwinden. 

Die  Umdrehzahl  wurde  früher  durch  ein  Zählwerk  bestimmt  (Abb.  93).  Hand- 
licher ist  es,  wenn  je  nach  einer  bestimmten  Zahl  von  Umdrehungen  ein  elek- 
trisches Läutwerk  in  Tätigkeit  gesetzt  wird,  wobei  die  verflossene  Zeit  durch  eine 
Stechuhr  zu  messen  ist. 

Moderne  elektrische  Flügel  haben  die  elektrische  Kontaktstelle  zur  Vermeidung 
von  Störungen  wasserdicht  eingebaut.  Die  Verbindung  nach  außen  geschieht  dann 
entweder  durch  eine  kleine  Stopfbüchse  oder  auf  magnetischem ')  W^e. 

Da  manchmal  die  Bewegungsrichtung  des  Wassers  umkehrt,  besitzen  einige 
elektrische  Flügel ']  die  Möglichkeit,  mit  Hilfe  eines  Telephons  die  Drehrichtung 
des  Flügels  erkennen  zu  lassen. 

Die  Flügelmessungen  haben  zwei  besondere  Schwierigkeiten. 

Die  eine  ist,  daß  durch  die  Einführung  des  Apparats  in  den  Wasserstrom  eine 
Beeinflussung  der  Strömung  unvermeidlich  ist.    Man  wird  daher  stets  Flügel  ver- 
wenden,  deren  Querschnitt   im  Verhältnis 
zu  dem  des  Wasserlaufs  klein  ist.  ^*^ 

Die  zweite  Schwierigkeit  besteht  darin,  ^  [ 
daß  richtige  Ergebnisse  sich  nur  erzielen  |  j- 
lassen,  wenn  die  Flügelachse  genau  parallel  I^l 
zur  Strömungsrichtung   gestellt  wird,   oder  \ 

wenn  letztere  wenigstens  bekannt  ist.  }- 

Die  naheliegende  Annahme,  daß  bei  schrä- 
ger Wasserrichtung  einfach  die  zur  Achse  r 
parallele   Geschwindigkeitskomponente    ge- 
messen werde,   ist  nicht  streng  zutreffend.  ' 

Schleppversuche,  die  ich  mit  einem  Abb.  97.  Eichkuo-e  eines  hydrometrischen 
kleinen   mit  Schutzring  versehenen  Flügel  FiugeU. 

in  Schrägstellung  von  10  und  20"  in  ruhen- 
dem Wasser  ausfuhren   ließ,   zeigten  die   in  Abb.  97   eingetragenen  Ablesungen, 
die  freilich  vom  cos  nicht  sehr  abweichen. 

Man  sollte  aber  versuchen,  Flügel  zu  konstruieren,  die  mit  noch  größerer 
Annäherung  die  in  ihre  Achse  fallende  Geschwindigkeit  angeben,  dann  würde 
man  durch  Senkrechtstellen  ihrer  Achse  zum  Meßquerschnitt  unmittelbar  die  ge- 
wünschte senkrechte  DiuchfluOkomponente  erhalten. 

Ein  anderer  umständlicherer  Weg  wäre  der,  dem  Flügel  durch  ein  Steuer  selbst- 
tätige Einstellung  zu  gestatten  und  nach  Ablesung  einer  >Deklination>  a  und  einer 
> Inklination«  j'j  die  senkrechte  Durchflußkomponente  als  c  ■  cosa  -  cos/f  zu  berechnen. 

Die  Messung  der  Wassergeschwindigkeit  durch  Flügel  verlangt  eine  längere 
Zeit  und  gestattet  daher  nur  einen  Mittelwert  der  während  der  Meßzeit  auf 
getretenen  Geschwindigkeit  festzustellen. 


;  >Magiietflagel>,  D.R.F.  System  Meusing-OR,  Kempten. 
■I  Z.  B.  FIQgel  mit  Rilekl&ufkontakt  nach  Dr.  Effek, 
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Diese  Einschränkung  besteht  nicht  fiir  Geschwindigkeitsmessungen 

c)  Durch  dynamische  DruckrShren, 
bei  denen  die  Trägheitswirkung  des  bewegten  Wassers  die  Einstellung  hervorruft. 
Versuche  von  KRELLJr.")  haben  gezeigt,  daO  die  Druckhöhe  ä,  die  nach  dem 
reinen  Fallgesetz  benötigt  wird,  um  eine  Geschwindigkeit  c  zu  erzeugen,  nämlich 

sich  mit  auDerordentlicher  Genauigkeit  in  einem  Röhrchen  einstellt,  auf  dessen 
zugeschärfte  OÜnung  man  einen  Wasserstrom  von  der  Geschwindigkeit  c  senk- 
recht auftrefTen  läßt. 

Es  gelingt  nämlich  beim  Einfuhren  eines  solchen  Röhrchens  in  die  Mitte  eines 
ausfließenden  Strahls  (Abb.  98),  wo  die  der  Druckhöhe  entsprechende  Geschwindig- 
keit sehr  genau  zu  erwarten  ist,  eine  Druckhöhe  A  zu  erzielen, 
die  mit  großer  Genauigkeit  der  im  Druckgefäß  vorhandenen 
Höhe  B  gleichkommt. 


Abb.  99.  Abb.  loo.     Pilothöhe  als  Maß  des  Arbeits- 

vermögens. 

Diese  unter  dem  Namen  Pitotröhrchen  bekannten  dynamischen  Druck- 
röhren') geben  somit  ein  wertvolles  Mittel  zur  Geschwindigkeitsbestimmung  und 
sind  da  unersetzlich,  wo  enge  Meßquerschnitte  die  verengende  Einführung  des 
hydrometrischen  Flügels  nicht  gestatten. 

Die  im  Pitotröhrchen  auftretende  Flüssigkeitssäule  (Abb.  gg)  stellt  eine  kom- 
binierte  Überdruckhöhe  ä*  dar,   bestehend  aus   dem  Überdruck  des  Wassers  A' 

plus   der  betreffenden  Geschwindigkeitshöhe   //^  =  — 

Ai  =  Ä'  -I-  Ä,  =  //  +  -~  ■  {100) 

Durch  Hinzufugen  des  Atmosphärendrucks  ergibt  sich  der  absolute  kombinierte 
Druck 


•)  Krell  jr..  Über  Messungen  von  dynamischem  und  statischem  Druck  bewegter  Luft.    1904. 
")  Sie  wurden  1730  inerst  von  Pitot  angewendet.     M^moires  de  TAcailfmie.    1732. 
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Bezieht  man  aber  weiter  die  Ablesung  im  Punkt  x  auf  eine  Ntvcaufläche,  bzw. 
addiert  man  /Jjr  (Abb.  loo),  so  erhält  man  die  gesamte  auf  Null  bezogene  Arbeits- 
höhe Aj,  als 


=  /u  +  f/x  =  //,  H 


(I02) 


(In  Abb.  loo  ist  der  Atmosphärendmck  weggelassen.) 

Die  Differenz  zweier  Ablesungen  Ax  und  A^  zeigt  somit,  insofern  x  und  y  als 
im  gleichen  Stromfaden  liegend  angesehen  werden  können,  einfach  die  Reibungs- 
höhe R^^  zwischen  diesen  Punkten. 

Denkt  man  sich  Fitotröhrchen  Punkt  für  Punkt  eii^ebracht  und  die  Ablesungen 
mit  Hinzuftigung  des  Atmosphärendrucks  verbunden,  so  erhält  man  die  >Enei^e- 
linie  E*  des  mechanischen  Arbeitsvermögens  (Abb.  197,  S.  14g),  die  nach 
S.  59  und  dem  zweiten  Hauptsatz  der  Wärmetheorie  entsprechend  stets  nach 
abwärts  geneigt  ist.    Die  Tangente  ihres  Winkels  nennt  man  das  Relativgefälle. 

Zur  Bestimmung  der  Wassergeschwindigkeit  ist  es  nötig, 
den  Wasserdruck  h  vom  Geschwindigkeitsdruck  A^  zu  trennen, 
indem  man  &  von  fit  oder  einfacher  gleich  den  Lagendruck 
5^  =  //j  +  Ä,  von  Ax  abzieht. 

Zu  dem  Zweck  muß  auch  eine  reine 
Dnickmessung  nach  obigem  Abschnitt  vor- 
genommen werden.  Meist  ist  daher  nach 
Abb,  101  das  Röhrchen  zur  Ablesung  des 
Wasserüberdrucks  mit  dem  Pitotröhrchen, 
das  den  kombinierten  Überdruck  angibt,  an 
einem  Apparat  vereinigt,  der  unmittelbar  die 

DifTerenz  beider  als  —  erkennen  läßt'}. 


.    Differentid- 
ablesuDgmitPitotröhre. 


Abb.  102.  ADOrdnung 
der  Pitotröhren  bei 
offenem  Wasserlaaf. 


Wenn  die  Ablesungen  an  einer  dem 
Beobachter  unbequemen  Stelle  stattfinden, 
wie  es  z.  B.  in  einem  offenen  Wasserlauf  leicht  eintreten  kann,  hebt  man  durch 
teilweises  Absaugen  der  über  den  beiden  vereinigten  Röhren  befindlichen  Luft  auf 
den   Druck  i^  die  Wasserspiegel   gleichmäßig  in  die  Höhe  (Abb.  102),   wodurch 


ihre  DiAerenz  = 


-  offenbar  nicht  geändert  wird. 


Bei  hohen  Geschwindigkeiten  haben  die  Meflröhren  beträchtlichen  Druckkräften 
tu  widerstehen.  Abb.  103  zeigt  eine  Konstruktion  nach  Eckard'},  Abb.  104  eine 
solche  nach  Reichel  und  Wagenbach  ^)  für  die  Geschwindigkeitsmessung  an 
den  Düsen  von  Gleichdruckturbinen. 

Die  wesentliche  Schwierigkeit  in  der  Anwendung  der  Pitotröhre  besteht  ähnlich 
wie  beim  hydrometrischen  Flügel  darin,  daß  der  Druckzuwachs  A^  die  Geschwindig- 
keitsenergie —  nur  dann  unmittelbar  darstellt,  wenn  die  Achse  des  Röhrchens 


I,  \gl.  Blasius,    Über   verschiedene   Formen   der  Pitol-RohreD.     Die  Turbine.   Jahrg.  M,    1909, 
156:  dcigl.  Staup;rit  vod  Fkamvti,,  Hmidnürterbach  der  NaIunvissenschsfCen  Bd.  4. 
")  Z.  g.  T.,   1911,  S.49>i-f 
3;  Z-,   I9'3.  S.  44«  u-f- 
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mit  der  Bewegungsrichtung  des  Wassers  zusammenfallt.     Ist  dies  nicht  der  Fall, 
so   entspricht   auch    hier   die  Ablesung   keinesw^s   der   in    die   Röhrchenachse 
fallenden  Geschwindigkeitskomponente. 

Während  nämlich  die  konstruktive  Gestaltung 
der  Mündungsstelle  der  Pitotröhre  bei  senkrechtem 
AuftrefTcn  der  Wasserströmung  verhältnismäßig 
gleichgültig  ist,  ruft  die  Ablenkung  des  Wassers 


Abb.  103.    Gescbwmdigkeitünii 
Eckard  (aus  Z.  g,  T.,  i 


Abb.  104.    Geschwind [gkeitsmesäung  nach  Reichel 
(ans  Z.,  1913]. 


durch  das  schräg  zur  Stromrichtung  eingeführte  Pitotröhrchen  eigenartige  Trägheits- 
wirkungen hervor,  die  eine  Eichung  jeder  besondern  Röhrchenform  für  die  ver- 
schiedenen Winkel  zur  Stromrichtung  nötig  macht. 


Abb.  loj.   Polares  Druckdiagnunm  filr  Pitot- 
röhre und  Dnickscheibe  nach  Jageb. 


Abb.  106.  Pitolrobre  von  Jai.; 


Abb.  107.     Dnick- 
icheibe  nach  Jackr. 


Derartige  Versuche   sind    u.  a.    von   Otto  Krell  jr.    fiir  Luftströme,    von 
Schuster,  Jäger  und  Ellon  für  Wasserströme ')  ausgefiihrt.    Trägt  man  die  für 


Forschg.-.Arb.,  Heft  l 


;,  T.,   1909,  S.  341;  Ellon, 
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eine  bestimmte  Wassergeschwiadigkeit  bei  verschiedenen  Richtungswinkeln  ge- 
fundenen Geschwindigkeitshöhen  bzw.  die  aus  ihnen  berechneten  Geschwindig- 
keiten auf  den  betreibenden  Winkeln  auf,  so  erhält  man  ein  Bild  (Abb.  105),  wie 
es  z.  B.  Jäger  fiir  ein  Röhrchen  nach  Abb.  106  und  Dnickscheiben  nach  Abb.  107 
erhalten  hatte. 

Zur  fortlaufenden  Registrierung  hat  man  auch  >Photopttometer<  ausgeführt, 
bei  denen  durch  periodische  Belichtung  der  jeweilige  Stand  der  Wassersäulen  auf 
einem  lichtempfindlicheD,  vorbeibewegten  Film  festgehalten  wird '). 


Anschlusssfuc^ 


l 


In  umfangreicher  Weise  wird  die  Pitotröhre  zur  Messung  der  Wassergeschwin- 
digkeit bei  der  Wasserversorgung  von  New  York  verwendet ').  Durch  ein  ein- 
faches AnschluOstück ,  das  leicht  an  jeder  Rohrleitung  angebracht  werden  kann, 
werden  Pitotröhren  nach  Abb.  108  in  verschiedene  Tiefen  des  Rohres  eingeführt, 
wodurch  die  Pressui^sdifTerenzen  und  damit  die  Geschwindigkeiten  über  dem 
Querschnitt  bestimmt  werden.  Abb.  109  zeigt  eine 
entsprechende  Kurve,  aus  der  die  Wassermenge  zu 
berechnen  ist.  Die  Pressungsdifferenz  wird  an  einem 
U-förmigen  Differentialmanometer,  ähnlich  Abb.  110, 
al^elesen,  das  mit  Carbontetrachlorid  und  Gasolin 
in  einer  Mischung  vom  spezifischen  Gewicht  1,25 
gefüllt  ist,  so  daß  der  Überdruck  gegenüber  den 
mit  Wasser  gänzlich  gefüllten  Zuleitungen  0,25  be- 
trägt und  die  Ablesegenauigkeit  den  4  fachen  Betrag 
der  ftir  Wassersäule  aufweist.  Wie  man  aus  Abb.  1 09 
ersieht,  geht  die  Geschwindigkeit  an  der  Wand  stark 
zurück,  so  daß  ein  Fehler  in  der  Abmessung  der 
lichten  Weite,  fiir  die  die  Ablagerungen  eine  große 
Rolle  spielen,  unbeträchtlich  bleibt.  Das  Verhältnis 
der  mittleren  zur  höchsten  Geschwindigkeit,  die  annähernd  i 
tritt,  wurde  am  gleichen  Ort  zu  0,7 — 0,85  gefunden. 


Abb.  110.     DÜfereDtiBlmanometer 
DBch  Reichi^l.    2.1911,  S.  1414. 

r  Rohrachse  auf- 


L'ES  and  Safford,  A  treatise  od  I^Iydraulics. 
1  of  Waler  Supply  of  New  York.     Martin  B. 


New  York  1911,  S.  109. 

Brown  Co.,  New  Y'ork  1904,  S.  966. 
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d)  Durch  Rheometer  (rheein,  gr.  =  fließen) 

kann  die  Trägheitswirkung  des  fließenden  Wassers  auch  rein  mechanisch  bestimmt 

werden. 

Abb.  III  zeigt  nach  dem  Vorschlag  des  Verfassers  einen  solchen  Apparat  mit 

Feder  und  Dämpfung,  der  natür- 
lich auch  geeicht  werden  muß, 
gegenüber  der  Pitotröhre  aber 
den  Vorzug  hat,  vom  Wasser- 
druck unabhängig  zu  sein.  Stö- 
rend wirken  dagegen  mechanische 
Hemmungen,  sowie  Schwingungs- 
erscheinungen. 
Banki  hat  zu  gleichem  Zweck  eine  kleine  schwingende  Kugel  sowie  schwingende 

Fahnen  verwendet,  deren  Ausschläge  auf  Indikatortrommeln  registriert  werden'). 

e)  Durch  Schirme. 

Die  Schirmmessung  wurde  zuerst  von  Prof.  Anderson,  Stockholm,  angewendet. 
Sie  setzt  einen  sorgfältig  und  gleichmäßig  prismatisch  profilierten  Meßkanal 
voraus.     In  diesem  wird  ein  leichter,   aus  undurchlässigem  Material  hergestellter 


Abb.  III.     Rheometer  nach  Camerer. 
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om 


4    -:^ 


\        i 

\ 

1 

,^A\y  -  ■ 

— . 

:'^^my^':m 

y^'^y^ 

'^////mv///A 

V//MW 

W'f^/j '-/.''  • 


Abb.  1 12.  Schirmmessung  nach  VoiTH.  Aus  Müller,  Z.  g.  T.,  1909,  S.  426. 


Abb.  113. 


und  dem  Kanalprofil  mit  geringem  Spiel  angepaßter  Schirm  (Abb.  112)  vom 
fließenden  Wasser  selbst  fortbewegt,  und  gibt  damit  unmittelbar  die  mittlere 
Wassergeschwindigkeit  für  den  ganzen  Querschnitt  an. 

Nachdem  der  Schirm,  der  durch  einen  leicht  beweglichen,  auf  Schienen  laufen- 
den Wagen  geführt  wird,  in  das  Wasser  eingelassen  ist,  erhält  er  sehr  rasch  die 
richtige  Geschwindigkeit,  die  am  besten  durch  elektrische  Kontakte  des  Schirm- 
wagens bestimmt  werden  kann.     Am  Ende  seiner  Bewegung  muß  ein  Anschlag 


I)  z.,  1913,  S.  17  u.  f. 
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den  Schirm  freigeben  und  aufklappen,  um  dem  Wasser  ein  ungehindertes  Weiter- 
flieOen  zu  gestatten'). 

Zur  MeOgenauigkeit  ist  leichtes  laufen  des  Wagens  und  ein  geringer  Spiel- 
raum zwischen  Schirm  und  Wand  erforderlich.  Der  Widerstand  des  Wagens 
bedingt  eine  gerii^e  Spiegeldifferenz  des  Wassers  auf  beiden  Seiten  des  Schirms 
(Abb.  1133),  die  das  Wasser  durch  den  Spalt  hindurchzupressen  sucht,  wenn  nicht, 
worauf  ich  in  der  Voithschen  Versuchsanstalt  aufmerksam  gemacht  wurde,  die 
mittlere  Wassergeschwindigkeit  (c„  Abb.  113b)  die  Schirmkante  so  rasch  über  die 
Wandschichten  hinwegführt,  daß  die  letzteren  infolge  der  Reibungshaftung  nicht 
folgen  können. 

In  Wirklichkeit  ist  die  MeDgenauigkeit  bei  kleiner  Wagenreibung  und  geringem 
Spalt  sehr  groß.  Man  mißt  mit  Vorteil  zwischen  Geschwindigkeiten  von  5  cm/sek 
bis  2  m/sek.  Die  eigentliche  Meßstrecke  sollte  etwa  das  aofache  des  sekundlichen 
Schirmweges  betragen. 

5.  Messung  der  Stromrichtung. 

Aus  dem  Vorbeigegangenen  hat  sich  ei^eben,  daß  eine  genaue  Messung  der 
Wassergeschwind^keit  die  Kenntnis  der  Stromrichtung  voraussetzt. 

Bei  parallel  geführtem  Wasser  begnügt  man  sich  zwar  meistens,  die  Strom- 
richtimg parallel  zu  den  Wandungen  anzunehmen,  obwohl  dies  nur  für  die  Haupt- 
strömung zutrifft  (vgl.  S.  62),  und  stellt  dann  den  Flügel  bzw.  die  Pitotröhre  in 
die  genannte  Richtung. 

Bei  beliebig  geformten  Leitungen  ist  eine  besondere  Messung  der  Stromrich- 
tung nötig.    Sie  gelingt 

a)  Durch  schwimmende  Körper. 

Diese  Methode  ergab  sich  schon  bei  der  Bestimmung  der  Wassergeschwindig- 
kdt  durch  Schwimmer  gewissermaßen  von  selbst. 


Abb.  114.   Wolffsche  Flsächi 


LeiCiadschaufel  n. 


Geschlossene  Leitungen  müssen  zu  solchen  Untersuchungen  durchsichtige 
Wände  besitzen.  Man  bringt  dann  kleine  Körper,  Glimmerplättchen,  geschlämmtes 
Kaolin  oder  Bärlappsamen,  in  das  Wasser  und  beobachtet  ihren  Weg. 


1  ScmnTTKEiniER,  Cbet  ein  neues  Wisse raieß verfahren,  Z-,  1907,  S.  617,  —  Keichel,  Wasser- 
irnimingfn  in  der  Versuchsanstalt  für  Wassennotoien  der  k.  technischen  Hochschule  zu  Berlin.  Z.,  1908, 
S.  183s. 

Caneicr,  WautikrifliiuuchSMB.  6 
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Zweckmäßig  wird  der  Vorgang  durch  Photographie  festgehalten,  wobei  inrolge 
der  Belichtungsdauer  die  Wege  als  Streifen  erscheinen  und  die  Wegrichtung  er- 
kennen lassen").  Die  Geschwindigkeit  ergibt  sich  gleichzeitig  aus  der  Länge  des 
Streifens  und  der  Belichtungsdaner. 

Gut  bewährt  hatte  sich  zum  gleichen  Zweck  auch  das  Einblasen  von  Luft  in 
den  Wasserstrom  nach  Reindl').  Sie  wurde  einer  Wolffschen  Flasche  (Abb.  114] 
entnommen.  Dabei  ergab  sich  bei  einigermaßen  großen  Wassergeschwindigkeiten 
ein  auf  eine  längere  Strecke  zusammenhängender  Luftfaden.  In  Abb.  115  ist  das 
Resultat  eines  Versuchs  dieser  Art  wiedergegeben,  wo  die  Strömungslinien  in 
einem  Leitapparat  aufgenommen  werden;  schön  waren  hier  vor  den  Schaufeln 
die  Zwickel  toten  Wassers  zu  erkennen,  innerhalb  welcher  die  eingeblasene  Luft 
nicht  abgeführt  wurde. 

b)  Durch  Fahnen, 
die  sich  in  die  Wasserrichtung  einstellen,  wovon  ein  historisch  bemerkenswerter 
Versuch  in  den  Lowell- Untersuchungen  von  Francis^]  zu  verzeichnen  ist.  Dort  hat 
Francis  mit  einem  Apparat  (Abb.  1 16),  an  dem  auch  eine  Dämpfung  zu  bemerken 
ist,  die  Richtung  des  aus  einer  Zentrifugalturbine  (Boyden-wheel)  austretenden 
Wassers  bestimmt. 


RicbtungsmeE 


.Abi).  117.    Richtung* 


Neuerdings  hat  Ellon  den  in  Abb.  117  wiedergegebenen  Apparat  zur  Be- 
stimmung der  Austrittsrichtung  des  Wassers  aus  einem  Turbinenlaufrad  angewendet, 
wobei  die  jeweilige  Fahnenstellung  durch  elektromagnetische  Anpressung  eines 
Tasters  auf  eine  Wachsscheibe  festgehalten  wurde*). 


c)  Durch  Stäbchen, 
die  an   einer  Öse   aufgehängt  sind  und  gegenüber  dem  vorbeigehenden  Apparat 
den  Vorteil  haben,   sich  in  jede   Richtung  einstellen  zu  können,     Jäger  hat  in 

')  Z.,  1911,  S.  2012. 

')Z.,  1911,  S.2oia. 

3]  Francis,  S.  17  u.  ii,  T.  IV  u.  VI. 

4]  FDrschungsarbciten,  Heft  loz,  S.  4. 
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seiner  schon  erwähnten  Arbeit '}  gefunden,  daD  kleine  Stahlstifte  von  30  mm  Länge 
und  0,3  mm  Durchmesser  vom  Wasser  in  genügender  Weise  getragen  und  ge- 
richtet werden.  Bei  seinen  Versuchen  machten  sie  infolge  der  wirbelnden  Be- 
wegung des  Wassers  fortgesetzt  kleine  Schwingungen.  Die  Festlegung  ihrer 
Mittellage  gelang  auch  hier  mit  Hilfe  der  Photographie,  die  ohne  weiteres  die 
Lage,  die  zeitlich  am  längsten  belichtet  wurde,  und  damit  die  Mittellage  er- 
kennen lieO. 

d)  Durch  Pitotröhren. 

Ein  eigenartiges  Mittel  zur  Bestimmung  der  Stromrichtung  hat  Schuster  be- 
nutzt"). Er  fand  beim  Eichen  der  Pitotröhrchen,  daß  für  die  von  ihm  verwendete 
Form  (ähnlich  Abb.  99}  sehr  genau  bei  öo^-Stellung  zur  Stromrichtung  der  Aus- 
schlag rasch  auf  Null  heruntersank.  (Er  erklärt  dies  durch  einen  Strömungsverlauf 
nach  Abb.  118.} 

Durch  Drehen  desKtot- 


U— 


röhrchens  konnte  er  diese 
NuUage  feststellen.  In  der 
Z^itlinie  eines  konaxialen 
Kreiskegels  von  60"  mußte 
sich  dann  die  Stromnchtung 
behnden. 

Ein  zweites,  an  gleicher     .^^      <>     .l.    1         1 

'         ^  Abb.   118.     Ablenkung   der 

Stelle  befindliches,  aber  Strömung  durct  Pitottöhre  Abb.  119.  Stromumlenkung  nach 
anders  gelagertes  Pitotröhr-  nach  Schuster.  Prandti., 

chen  lieferte  im  allgemeinen 

eine  andere  NuUage  und  damit  einen  zweiten  Kreiskegel.  Die  beiden  gemein- 
samen Leitlinien  ergaben  schließlich  die  beiden  möglichen  Stromrichtungen,  von 
denen  die  eine  im  allgemeinen   als  einzig  mögliche  angesprochen  werden  durfte. 

e)  Durch  Leitkanäle. 
Umgekehrt  wird  man  für  manche  Versuche  dem  Wasser  bestimmte  Richtungen 
vorschreiben.    Das  geschieht  im  geraden  Kanal  durch  Einbau  geradliniger  Zellen, 
bei  Krümmungen  durch  Leitschaufeln  (Abb.  119}^)- 

6.  Messung  der  Wassermenge. 
a)  Durch  Meßgeflifie. 
Das  ist  die  unmittelbarste  Art  der  Wassermessung.    Man  läßt  während  einiger 
Zeit  das  Wasser  iu  ein  größeres  Gefäß  laufen  und  bestimmt  mit  Hilfe  der  Wasser- 
spiegelablesung aus   dem  geeichten  Volumen    V  und   der  Anzahl  der  Sekunden 

V 
des  Einlaufens  /  die  sekundliche  Wassermenge   Q  ^  -■-  •  (103) 


■,  Z-g.T.,  1909,  S.395. 

',  Experimentelle   Untersuchung   der   StröraungsvorgÄnge   in   einer  SchnellSufer- Francis -Turbine. 
Ansing  in  der  Z.,   Kjit,  S.  771. 
3,  Z.,  1909.  S.  1711. 
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Diese  Methode  ist  von  den  meisten  Forschern '}  als  Grundlage  für  die  Eichung 
anderer  Meßwerkzeuge  benutzt  worden.  Sie  gibt  aber  nur  Mittelwerte  der  in  der 
fraglichen  Zeit  eingelaufenen  sekundlichen  Wassermenge  und  verlangt  daher  zu 
Eichungszwecken  den  Beharrungszustand.  Von  Bedeutung  ist  es  dabei,  den  Zu- 
fluß in  den  MeObehälter  rasch  und  sicher  herzustellen  und  ebenso  abzuschließen. 
Francis  benutzte  dazu  einen  schwingenden  Überlauf  nach  Abb.  120.  Für 
kleinere  Wassermengen  sind  schwingend  aufgehängte  Gerinne  zu  verwenden. 

Diese  Messungen  werden  unbequem,  wenn  man  große  Meßgefäße  benötigt. 
Es  empfiehlt  sich  daher  häufig  nur  einen  bestimmten  Teil  der  Gesamtwasser- 
menge dem  Meßgefäß  zuzuführen.  Ein  sinn- 
reiches derartiges  Verfahren  hat  Brauer  in  der 
Z.,  1892,  S.  1492,  veröffentlicht,  nachdem  er  es 
mehrere  Jahre  im  Laboratorium  erprobt  hatte. 
Die  beiden  AusfluDdüsen  A  und  a  mit  den 
Querschnitten  F  und  / 
(Abb.  121)  stehen  jeweils 
unter  gleicher  Druck- 
höhe. Ihre  Mündungen 
sind  gut  abgerundet,  so  . 
daß  die  durchfließenden 
Wassermengen  Q  und  <; 
keine  Kontraktion  (vgl. 
S.  126)  erfahren  und  den 
entsprechenden  Quer- 
schnitten F  und  /  sehr 
nahe  proportional  sind. 
Es  wird  daher  nur  nötig 


sein,  Fund /sowie  y  genau  zu  messen,  um  die  Gesamtwassermenge  Q+q 


\/^ 


aus  q  zu  berechnen.  Zur  Bestimmung  von  f  und  /  ^bt  Brauer  ein  Verfahren 
an,  das  auch  gleichzeitig  von  Hansen  angewendet  wurde  und  auf  S.  128  be- 
schrieben ist.  Weiter  erwähnt  er,  daß  die  Teilung  der  Wassermenge  auch  durch 
eine  Anzahl  gleichgroßer  Öffnungen,  sowie  mit  einer  öfteren  Wiederholung  des- 
selben Verfahrens  durchgeführt  werden  kann,  und  zeigt  schließlich  seine  An- 
wendung auf  geschlossene  Druckleitungen. 

Siemens  &  Halske  verwenden  den  Grundsatz  der  Messung  einer  Teil  wasser- 
menge durch  Einschalten  eines  Wassermessers  (S.  116)  in  eine  Parallelleitung,  der 
durch  einen  Venturi-Wassermesser  der  Hauptleitung  geeicht  wird. 

Eine  besonders  handliche  und  genaue  Meß  Vorrichtung,  die  auf  dem  gleichen 
Grundsatz  beruht  und  jede  Düseneichung  vermeidet,  stammt  von  Pressel  aus 
dem  Jahre  1894.  Zur  einwandfreien  Teilung  der  Wassermenge  hat  er  (Abb.  122) 
einen   streng   symmetrischen    Apparat   konstruiert,    in    den    das  Wasser   zentral 


I)  PoscELET  et  LESTROa,  Eipfriencea  hjdrauliques.  Paris  185!.  Wejsbach,  I,  S.  978.  FkANcrs, 
S.  103,  T.  XII  u.  XIII,  —  Frese,  Versuche  über  den  Abfluß  des  Wasseis  bei  vollkommeDeii  tbcr- 
fSIIen,     Z.,   1B90,  S.  izSj. 
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eingeführt  wird,  um  sich  dann  über  einen  gleichfalls  zentralen  Beruhigungszylinder 
im  Gefäß  gleichmäßig  zu  verteilen.  Ini  Boden  des  letztern  ist  ein  wiederum  zen- 
traler Kranz  gleichmäßig  verteilter  Löcher  angeordnet,  deren  scharfkantige  Boh- 
rungen mit  der  Reibahle  auf  genau  gleichen  Durchmesser  gebracht  werden. 

Unter  dem  Apparat  befindet  sich  eine  schwenkbare 
Abflußröhre,   die  jeweils   eine  Teilwassermenge  nach 
der  Mitte  zum   Eichgefäß   abfuhrt.     Bringt    man    die 
Abflußröhre  der  Reihe  nach,  und  zwar  jeweils  für  die 
gleiche     Zeitdauer,     unter 
sämtliche    Bohrungen,    so 
verschwindet  zum  Überfluß 
im   Endergebnis    eine    et- 
waige fehlerhafte  Ungleich- 
heit der  einzelnen  Ausfluß- 
mengen. Damit  bei  solchem 
Schwenken  der  Abflußrohre 
kein  Wasser  verloren  geht, 
entspricht  die  Weite  ihres 
scharfkantigen  Einlaufs  ge- 
nau der   Teilung  zwischen 

zwei  Bohrungen.  Die  Zahl  der  Löcher  ist  so  gewählt,  daß  beim  Verschließen  eines 
Teils  derselben  für  die  benutzten  übrigen  Löcher  ganz  gleiche  Ausflußverhältnisse 
bestehen,  so  daß  also  dasselbe  Meßgefäß  für  sehr  verschiedene  Wassermengen 
veni'endet  werden  kann.  Die  zeitliche  Ein-  und  Ausschaltung  der  Gesamtmessung 
geschieht  durch  eine  einfache,  in  Abb.  122  nicht  sichtbare  Klappvorrichtung. 


\  \ 


Grundriß 
Abb.  122. 


Aufriß 
Wassermessung  nach  Pressel. 


b)  Durch  Wägung. 

Diese  mit  der  vorigen  z.  T.  zusammenfallende  Methode  ist  bei  kleinen  Wasser- 
mengen ihrer  größeren  Genauigkeit  wegen  vorzuziehen; 
denn  es  ist  leichter,  eine  Gewichtsbestimmung  als  eine 
Wasserspiegelablesung  genau  auszuführen.  Bedeutet  hier 
G^  das  Gewicht  von  Gefäß  und  Wasser  vor,  G,  dasselbe 
nach  dem  Einlauf,  so  ergibt  hier  mit  dem  spezifischen 
Gewicht  /  die  sekundliche  Wassermenge  als 


(104) 


Die  Zuleitung  und  gegebenenfalls  die  Teilung  der 
Wassermenge  geschieht  dabei  nach  den  gleichen  Grund- 
sätzen wie  unter  a}. 

Eine  eigentümliche  Wägevorrichtung  bringen  Aug. 
Böhmer  &  Co.,  Magdeburg,  in  den  Handel,  wobei  die 

in  einem  geeichten  Meßgefäß  befindliche  Flüssigkeitsmenge  durch  den  Auftrieb 
auf  einen  Verdränger  gemessen  wird ')  (Abb.  1 23). 


Abb.  123.     Wassermessung 
nach  BÖHMER. 


»:  z.,  1910,  s.  141 7. 
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c)  Durch  Mischung« 

Durch  Mischung  der  Wassermenge  mit  einer  genau  abgemessenen  löslichen 
Substanz  kann  gleichfalls  nach  MoHR  und  MOLLET')  oder  mit  einer  gegebenen 
Wassermenge  anderer  Temperatur  nach  Pressel  das  Volumen  aus  den  Eigen- 
schaften des  Endprodukts  berechnet  werden"*), 

d)   Als  Produkt  aus  Querschnitt  und  senkrechter  Durchflußgeschwindigkeit. 

Da  die  Geschwindigkeit  im  Querschnitt  wechselt,  erhält  man  die  Wassermenge 
als  eine  Summe  aus  den  Flächenelementen  dx  •  dy  (Abb.  124)  und  den  auf  ihnen 
senkrechten  Wassergeschwindigkeiten 

Q  =  I  I  cdx  dy. 


(105) 


xx  yx 


Zur  Auswertung  legt  man  z.  B.  einige  vertikale  Ordinaten  I,  II  .  .  .  (Abb.  125a) 
fest  und  bestimmt  nach  einer  der  angeführten  Methoden  die  Wassergeschwindig- 
keiten in  verschiedenen  Tiefen. 


© 


Abb.  124. 


Abb.  125.     Wassermessung  im  offenen  Flußlauf. 

(h  statt  tl) 


So  seien  z.  B.  die  Geschwindigkeiten  in  der  Ordinate  II,  in  den  Tiefen  i,  2 
und  3  mit  r,,  c^j  c^  gefunden.  Ihre  maßstäbliche  Auftragung  läßt  die  Änderung  der 
Geschwindigkeiten  mit  der  Tiefe  erkennen  und  das  mit  Planimeter  oder  durch 
Millimeterpapier  gefundene  Integral  der  beschriebenen  Fläche  stellt  mit  y  =  /„ 


"ii 


/  c  dtu 


dar. 

Trägt  man  den  so  für  jede  Ordinate   gefundenen  Wert  wieder  maßstäblich 
über  6  auf  (Abb.  125b),  so  ergibt  das  Integral  über  die  beschriebene  Fläche 


oder  die  Wassermenge 


M' 


C'dt 


b  t 
Q  =  ffcdd'dt, 


(106) 


<f     o 


Dieses  Meßverfahren  verlangt  ein  genaues  Aufzeichnen  des  Querschnitts  und 
beansprucht  wegen  der  in  vielen  Punkten  auszuführenden  Geschwindigkeits- 
messungen längere  Zeit. 

^)  Die  Turbine,  1911,  S.  406. 

2)  Chemische  Messung  des  Wasserverbrauchs.     Z.  g.  T.   1913,  S.  559. 


p 
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Es  liefert  daher  zuverlässige  Werte  nur  bei  gutem  Beharrungszustand,  der  durch 
fortgesetzte  Wasserspiegelablesungen  zu  kontrollieren  ist.  Dazu  sind  einfache, 
glatte  und  harte  Querschnittsbegrenzungen  unerläßlich.  Im  Notfall  sucht  man 
wohl  solche  in  einen  FluDlauf  einzubauen. 

Besondere  Fehler  treten  noch  auf,  wenn  die  vorherrschende  Strömung  im 
Querschnitt  ihren  Ort  während  der  MeOzeit  ändert.  Auch  ist  zu  beachten,  daß 
bei  kleinen  Wassergeschwindigkeiten  leicht  ein  Rückströmen  an  einzelnen  Stellen 
des  Querschnitts  auftreten  kann.  Das  wird  bei  Flügelmessungen  mit  elektrischem 
Signal  leicht  übersehen,  wenn  sie  nicht  mit  dem  auf  S.  75  erwähnten  Rücklauf- 
kontakt versehen  sind. 

Solche  Geschwindigkeiten  sind  natürlich  in  obiger  Integralkurve  in  negativem 
Sinn  einzutragen. 

Zur  Verminderung  der  Meßzeit  hat  man  untersucht,  mit  welcher  Kleinstzahl 
von  Meßpunkten  man  sich  im  äußersten  Fall  begnügen  kann.  Eine  derartige 
Methode  stammt  von  TEICHMA.NN').  Sie  stimmt  aber  nur  für  rechteckige  Kanäle 
unter  der  Voraussetzung  parabelähnlicher  Geschwindigkeitänderung,  was  im  all- 
gemeinen nicht  zutriflft. 

Richtiger  scheint  es,  das  obige  allgemeinere  Verfahren  bei- 
zubehalten, dabei  in  jeder  Ordinate  mindestens  3  Geschwindig-         '9=PP 
keiten  zu  bestimmen  und  die  Länge  der  Meßzeit  lieber  durch 
die  gleichzeitige  Anwendung  mehrerer  Flügel  zu  vermindern 'j.         bc 

Um  die  Geschwindigkeitskurven  mit  wenig  Versuchspunkten  ; 

möglichst  sicher  zu  erhalten,   empfiehlt  es  sich,  die  Punkte  am 
Rand  des  Querschnitts  dichter  zu  legen  als  in  der  Mitte.  { 

Die  genannte  Meßmethode  ist  wegen  ihrer  leichten  und  all- 
gemeinen Verwendbarkeit  die  praktisch  wichtigste.     Aber  nur  I  '.  i 
unter  besonders  günstigen  Umständen  kann  dabei  auf  eine  Ge-  j  1       I~^ 
nauigkeit  von  2— 3^/0  gerechnet  werden.  ( 

Wendet  man  zur  Bestimmung  der  Wassergeschwindigkeit  nicht  ^ 

den  Flügel  an,  sondern  den  oben  erwähnten  Tiefenschwimmer,     ^    '"  .  Meßkana 
so  ergeben  sich  kleine  Modifikationen. 

Nach  den  Versuchen  in  Lowell  Mass.  (vgl.  S.  73)  gibt  der  Tiefenschwimmer 
sehr  genau    den  Mittelwert  der  Geschwindigkeiten  im   betreffenden  Stromstrich, 

d.h.   hier  j  cdtd\sc,n't  an. 

Der  Stromstrich  selbst  wird  dabei  dadurch  festgestellt,  daß  man  den  Schwimmer 
2.  B.  nach  Abb.  126  in  Brücke  A  bei  i  ins  Wasser  gibt,  beobachtet,  wo  er  Brücke  B 
und  dann  Brücke  C  passiert  und  das  Mittel  aus  den  beiden  letzten  Beobachtungen 
für  die  zwischen  B  und  C  befindliche  Meßstrecke  zugrunde  legt.  Die  Weiter- 
führung der  Rechnung  geschieht  dann  genau  wie  vorausgehend  beschrieben. 

Am  einfachsten  gestaltet  sich  die  Messung  der  Wassermenge,  wenn  durch  den 
Schirm  (Abb.  1 1 2)  der  Mittelwert  ihrer  Geschwindigkeit  unmittelbar  bestimmt  wurde. 
Freilich  kompliziert  der  Stau  des  Wassers  (Abb.  113a)  die  Querschnittsbestimmung 
des  Wassers.     In   einigem  Abstand  muß  aber  aus  Gründen  der  Kontinuität   die 

<)  Wochenschrift  des  Vereins  deutscher  Ingenieure.     1883,  No.  2. 
«:  Reiciiel,  Z.,  1908,  S.  1835. 


'< 


< 
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richtige  Tiefe  t  wieder  anzutreffen  sein  und  man  begnügt  sich  daher,  t  am  Anfang 
und  Ende  des  MeOprofils  in  gleichen  Zeitabständen  abzulesen  und  das  arithme- 
tische Mittel  davon  zu  nehmen,  was  als  zeitlicher  Mittelwert  eines  Meßvorgangs 
aufgefaßt,  in  der  Tat  die  theoretisch  richtige  Tiefe  angibt. 

Hierzu  gehört  auch  der  bei  der  städtischen  Wasserversorgung  übliche  >  Wasser- 
messer«, in  dem  ein  Turbinenrädchen  durch  die  Strömung  in  Umdrehungen  ver- 
setzt wird,  die  durch  ein  geeichtes  Zählwerk  die  Durchflußmenge  unmittelbar 
angeben. 

e)  Durch  den  Druckunterschied  bei  einem  Durchflußquerschnitt. 

Die  besprochene  durch  Querschnitt  und  Geschwindigkeit  erfolgende  Wasser- 
messung hat  den  großen  Vorteil,  die  Wasserströmung  meist  in  dem  natürlichen 
Zustand,  jedenfalls  ohne  Anwendung  einer  besonderen  Gefallstufe  messen  zu  können. 
Sie  wird  deshalb  in  der  Praxis  am  meisten  und  bei  großen  Wassermengen  aus- 
schließlich angewendet. 

Ihr  Nachteil  ist,  daß  eine  längere,  mitunter  stundenlange  Zeit  nötig  ist,  um 
die  notwendigen  Beobachtungen  auszuführen,  und  daß  oft  Tage  dazu  gehören,  die 
Berechnung  der  Meßergebnisse  zu  vollenden. 

Genau  umgekehrt  ist  es  bei  der  Meßmethode  durch  den  Druckunterschied  bei 
einem  Durchflußquerschnitt. 

Hier  ist  eine  Gefällstufe  notwendig,  die  naturgemäß  nur  bei  besonders  günstigen 
Verhältnissen  zu  Gebote  steht. 

Andrerseits  hat  man  aber  die  große  Annehmlichkeit,  die  Wassermenge,  so- 
bald  einmal  der  Apparat  geeicht  ist,  mit  einer  einzigen  Ablesung  angeben  zu 

können.  Das  bedeutet  nicht  nur  eine  Er- 
sparnis an  Zeit,  sondern  gestattet  auch  eine 
fortwährende  Kontrolle  des  Beharrungs- 
zustandes. Deshalb  sind  solche  Meßmetho- 
den besonders  an  Versuchsanstalten  am 
Platze. 


,\^kV^kV^sV\  V^^^^^ ' '  •>U'^ 


Abb.  128.     Ausfluß 
aus  SeitenöfiTnung. 


Abb.  127.   Ausfluß 
aus  Bodenöffnung. 


Abb.  129.     Überfall. 


Abb.  130.     Durchfluß  (Venturiwassermesser). 


Wir  werden  sowohl  den  Ausfluß  nach  Abb.  127  und  128,  als  auch  den  so- 
genannten Überfall  nach  Abb.  129,  als  auch  schließlich  den  eigentlichen  Durch- 
fluß (Abb.  130)  in  den  Bereich  unserer  Untersuchungen  ziehen. 

Die  Behandlung  dieses  Gegenstands  führt  uns  aber  zur  näheren  Betrachtung  der 
Wasserströmungen  überhaupt.  Ihnen  seien  daher  die  nächsten  Abschnitte  ge- 
widmet, in  deren  Verlauf  sich  dann  die  zur  Wassermessung  gehörigen  Folgerungen 
ganz  von  selbst  einfügen  werden. 
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V.    Gleichmäßiges  Strömen  in  ruhenden  Gefäßen. 

1.  Einfache  Beispiele  zur  Einführung. 

Wir  hatten  das  Energiegesetz  in  der  Arbeitsgleichung  angeschrieben: 

EfHj^  =  Emy  +  Er  +  -£iv, 

wobei  Emjg  und  jEL  die  mechanischen  Energien  in  den  Punkten  x  und  /,  Er  den 
Reibungsverlust  und  En  die  nach  außen  abgegebene  mechanische  Nutzarbeit  dar- 
stellten (S.  5q). 

Diese  Anschreibung  ist  nach  dem  Energiegesetz  und  unter  der  Voraussetzung, 
daß  Arbeitsvermögen  der  Wärme  u.  dgl.,  die  als  unmechanische  Arbeitsvermögen 
bezeichnet  waren,  im  hydtaulischen  Prozeß  nicht  in  nützliche  Arbeit  umgewandelt 
werden,  mathematisch  richtig.  Erst  mit  ihrer  praktischen  Interpretation  ist  man 
gezwungen,  Vernachlässigungen  und  Fehler  in  Kauf  zu  nehmen. 

In  dem  hier  zuerst  behandelten  Fall  der  ruhenden  Gefäße  wird  keine  mecha- 
nische Arbeit  nach  außen  abgegeben,  sodaß 


oder  in  Arbeitshöhen: 


Em^  =  Etn^  +  Er 


[88] 


.3 


bzw.: 


Ä  +  //:.  +  — =  /^v  +  //v  +  ^  +  ie. 


[90] 


Bevor  wir  uns  nun  näher  mit  den  innern  Strömungsverhältnissen  befassen, 
auf  die  unsere  Arbeitsgleichung  angewendet  werden  soll,  möge  an  zwei  Beispielen 
gezeigt  werden,  daß  schon  die  denkbar  einfachste  Anwendung  der  obigen  Gleichung 
auf  nicht  uninteressante  Schlußfolgerungen  führt,  die  auch  in  der  Literatur  ge- 
legentlich angezweifelt  worden  sind. 

a)  Ausströmen  ins  Freie  aus  einem  Gefäß,  das  gleichmäßig  nachgefüllt  wird. 

Die  Zuströmung  erfolge  (Abb.  131)  durch  den  Querschnitt  bei  i.    Wir  nehmen 
zur  Vereinfachung  an,  er  besitze  eine  Niveaufläche  konstanter  Energie  (nach  S.  62), 
so  daß  wir  in  der  Lage  sind,  einen  beliebigen  Punkt 
des  Querschnitts  herauszugreifen,  um  sein  und  da- 
mit das  gesamte  auf  die  Gewichtseinheit  bezogene 
Arbeitsvermögen  anzugeben  als 


H,+k,+ 


cl_ 

2g 


wobei  sich  ^,  aus  der  Wassertiefe  t^  und  dem  Atmo- 
sphärendruck hat  zusammensetzt  als 

//,  =  /,  +  hat . 

Für  den  Austritt  schreiben  wir  unter  entsprechen- 
der Voraussetzung  , 

dann  gilt  nach  dem  Energiegesetz 

2g  2g 


Abb.  131.     Ausflußgefäß. 
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wobei  R  die  Gefallshöhe  angibt,  die  zur  Überwindung  der  zwischen  i  und  2  auf- 
tretenden Verluste  aufgewendet  wurde. 

Beachtet  man  nun  weiter,  daß  //;  =  hat  und  somit  nach  Abb.  131 

H,  +  //,  -  H,  ^K  =  ^,  +  ^x  '\-hat-H,  -  hat  =  //« 

[Hn  =  Nettogefälle  im  Gegensatz  zur  späteren  Gefällsdefinition) , 
so  folgt: 


=  ~'~  +  Hn-  R\  (107. 

d.  h.  die  kinetische  Energie  am^  Austritt  ist  gleich  der  am  Eintritt  einschließlich 
Nettogefalle  und  abzüglich  der  Reibungsverluste,  oder 


=  V2g(H.-R^^A^ 


c.=  V  ^gyfn-R+i^y  (108 

Durch   Einführen  der  Gefaßquerschnitte   F^   und  F^   kann  noch  c^   durch  c. 
ausgedrückt  werden,  indem  -^  j^ 

Daraus  folgt  durch  Einsetzen 

^  =  ^  (5  )V  H.  -  R 

2g  2g\FJ 

und 


} 


KV    '  (109) 


m 

Ist  der  Eintrittsquerschnitt  sehr  groß,  oder  c^  sehr  klein,  so  folgt  angenähert 

und  mit  Vernachlässigung  der  Reibung  die  bekannte  Fallgleichung 

^a  =  y2gH, 

Die  Druckverteilung  läßt  sich  an  diesem  einfachen  Beispiel  leicht  in  Abhängig- 
keit vom  Gefalle  graphisch  darstellen.  In  Abb.  132  ist  dies  für  das  geschlossene 
Gefäß  geschehen.  Man  bemerkt  die  Wechselbeziehung  zwischen  Höhenlage  und 
Druck.  In  dem  Parallelismus  der  unter  45°  auftretenden  Begrenzungslinien  (Energie- 
linie) wird  die  Erhaltung  der  Energie  verkörpert 

Beim  geöffneten  Gefäß   (Abb.  133)   ist   die  Gesamtenergie  um  die  kinetische 


Energie   der  Zulaufgeschwindigkeit  — ^  vermehrt,  die  allmählich  auf  ~-  gesteigert 

o  o 

wird.     Dabei  ist  infolge  der  Reibung  nicht  mehr  ^4^,,  sondern  ^,«  +  R  konstant. 

So  einfach  diese  Anschreibungen  erscheinen,  so  lassen  sich  doch  damit  leicht 
Grenzfalle  konstruieren,  deren  Erklärung  nicht  ohne  weiteres  auf  der  Hand  liegt. 

Lassen  wir  z.  B.  F^  abnehmen  oder  F^  wachsen,  bis  F^  =  F^  wird,  so  folgt 
aus  unserer  Gleichunsf 


^     _   ^/2g{Hn-R]  _    |/2^(//« 


-A') 


Diese  Gleichung,  die  einem  Durchfluß  nach  Abb.  1 34  entspricht,  behält  einen 
Sinn  offenbar  nur  dann,  wenn  auch  der  Zähler  =  0^  d.  h.wenn  R  =  Hn  wird, 
da  sich  sonst  c^  und  mit  F^  =  F^  auch  c^  unendlich  groß  ergeben  würde. 


=  l/°,  d.h. 

^    o 


Mit  R  =  //„  wird  aber  c  =  |/  — ,  d.  h.  unbestimmt. 
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Die  Energriegleichung  gibt  somit  unmittelbar  überhaupt  keine  Aussage  mehr  über  , 
die  Geschwindigkeiten,  sondern  verlangt  nur,  daß  die  letzteren  so  groß  werden, 
daß  die  von  ihnen  hervorgerufenen  Reibungsverluste  das  ganze  Gefalle  aufzehren. 
Welcher  Geschwindigkeitsgröße  diese  Bedingung  entspricht,  hängt  aber  von  ganz 
andern  Umständen  ab,  die  wir  bei  Betrachtung  der  Reibungsgleichung  (S.  QQff.J 
kennen  lernen  werden. 

Bei  alledem  gilt  als  stillschweigende  Voraussetzung,   daß  auch  stets  die  ge- 
nügende Wassermenge  mit  der  Zuflußgeschwindigkeit  c^   geliefert  werden  kann. 


4=, 
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Abb.  132.     Energiebilanz  bei  Abschluß. 
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Abb.  133.     Energiebilanz  bei  Ausfluß. 


Abb.  134.    Beharrungszustand  der  Strömung 
im  vertikalen  Zylinder. 


Ohne  Reibung  würde  im  obigen  Beispiel  (Abb.  134)  ein  Beharrungszustand 
überhaupt  nicht  eintreten.  Da  die  ausgeleitete  Energie  gleich  der  eingeleiteten 
ist,  würde  die  GeföUshöhe  eine  andauernde  Beschleunigung  des  Wassers  hervor- 
rufen. 

Ist  F^  schließlich  kleiner  als  F^^  so  muß  R  sogar  größer  als  //„  werden,  wenn 
r,  reelle  Werte  annehmen,  bzw.  wenn  ein  Beharrungszustand  eintreten  soll. 

Man  erkennt  schon  hier  die  wichtige  Rolle  der  Reibungs- 
verluste und  das  Unstatthafte,  sie  zu  vernachlässigen. 

Das  zeigt  sich  aus  unserem  Beispiel  auch  für  den  andern 
Fall  besonders  deutlich,  wenn  man  aus  dem  Umstand,  daß 
Gefaßdimensionen  zwischen  i  und  2  nicht  unmittelbar  in  die 
Gleichungen  eintreten,  schließen  wollte,  daß  zwischenliegende 
Querschnitte  etwa  nach  Abb.  135  beliebig  eingeschnürt  wer- 
den dürfen. 

Man  kann  dann  wohl  eine  Frage  aufwerfen,  die  mich  und 
meine  Kommilitonen  in  der  Studienzeit  öfters  beschäftigt  hatte, 
ohne  daß  wir  damals  die  richtige  Lösung  gefunden  hätten,  nämlich  die  Frage, 
wie  groß  im  höchsten  Fall  die  Geschwindigkeit  an  einem  zwischenliegenden 
engsten  Querschnitte  werden  kann. 


Abb.  135.  Ausflußgefäß 
mit  zwischenliegender 
Querschnittsverengung. 


92 


Zweiter  Teil.     Hydraulik. 


Ihre  Beantwortung  möge  unser  zweites  Beispiel  zur  Einfuhrung  bilden  unter 
der  Bezeichnung 

b)  Überströmen  zwischen  zwei  Wasserbehältern. 

Auch  hier  ergeben  sich  die  tatsächlichen  Verhältnisse  unmittelbar  aus  der 
Anschreibung  der  Arbeitsgleichungen  für  die  in  Abb.  136  hervorgehobenen  Quer- 
schnitte o,  I  und  2.  Bezeichnet  dabei  R^  die  Verlusthöhe  zwischen  o  und  i, 
R^  die  zwischen  i  und  2,  so  liefert  das  Energiegesetz  die  Beziehung 


H^+K  +  l^  +R^  =  //,+//.  +;v  +  Äx  +  K' 


Aus  der  ersten  und  dritten  Gleichung  folgt,  wobei  auch  hier  Ho-\-  ho  —  H^—  K 
gleich  dem  Nettogefalle  Hn  wird, 

=  — ^  •\'  Hn  —  R^  —  -/?2  . 


^g 


2  ö^ 


c^  ist  also  hinausgefallen  und  die  Gleichung  sagt  in  Übereinstimmung  mit  dem 
beim  Ausfluß  gefundenen  Resultat,  daß  der  Wasserdurchfluß  unmittelbar  nicht 

von  c^  abhängt,  sondern  nur  mittelbar 
durch  die  von  den  Geschwindigkeiten 
abhängigen  Reibungsverluste. 

Besonders  augenfällig  wird  dieses 
Ergebnis,  wenn  man  F^  und  F^  sehr 
groß    annimmt   im  Verhältnis    zu   F^^ 


-4- 


Abb.  136.    Überströmen  zwischen  zwei  Behältern. 


wobei  — ^  und  -  "    verschwinden,    und 
^g  2g 

einfach    R^  +  R^  =  H^    übrig    bleibt. 
Danach  kann  c^  auch  die  Geschwin- 
digkeit der.  reibungslosen  Fallhöhe  = 

VzgH  wohl  überschreiten,    wenn   es 
nur  gelingt,  Ä,  und  vor  allem  R^  klein 
zu  halten. 
Wir  werden  später,  S.  114,  sehen,  daß  da,  wo  eine  Wasserverzögerung  auftritt, 
die  Reibung  im  allgemeinen  viel  größer  ausfällt,  als   da,  wo  das  Wasser  be- 
schleunigt wird;  d.  h.  daß  R^  viel  größer  zu  erwarten  ist,  als  R^, 

Hier  sei  nur  noch  der  Grenzfall  hervorgehoben,  in  dem  7?,  so  rasch  wächst, 
daß  eine  weitere  Steigerung  der  Geschwindigkeiten  ausgeschlossen  ist. 

Der  tritt  dann  ein,  wenn  der  Druck  //,  bei  c^  so  tief  sinkt,  daß  infolge  der 
vorhandenen  Dampfspannung  und  der  im  Wasser  befindlichen  Luft  die  Kontinuität 
des  Wasserbandes  unterbrochen  wird.  Dieser  Druck  berechnet  sich  durch  Ver- 
gleich der  beiden  ersten  Gleichungen,  wobei  wir  nach  Abb.  136  für  den  Höhen- 
abstand Ho  +  to  —  //,  zwischen  Oberwasserspiegel  und  Punkt  i  die  Bezeichnung 
Hd  =  Druckgefälle  einführen,  zu 


A^  =  /fd  +  /iaf  +  -^  -  -  '-  -  R,. 

2g  2g 


(HO) 


Damit  beantwortet  sich  auch   die  Frage  nach  der  größtmöglichen  Wasser- 
geschwindigkeit   bei    gegebenem    Gefalle    durch    Nullsetzen    von    Aj,    wenn   zur 
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Vereinfachung  der  EinfluO  der  Dampfspannung  und  des  Luftgehalts  des  Wassers 
vernachlässiget  wird.    Man  erhält  dafür 


ungs- 


^,(max)=y2^(//^+Ä,,+  |°     -/?,)  (III) 

und  erkennt  daraus,  daß  ^^(max)  auch  bei  gleichbleibender  Reibung  kein  eindeutiger 
Wert  für  die  Wasserströmung  ist,  sondern  von  der  Lage  des  Punktes  i  abhängt. 
Durch  Tieferlegen  der  Rohrleitung,  d.  h.  durch  Vergrößern  von  Hd  kann  die 
theoretische  Grenze  beliebig  erweitert  werden.  Außerdem  wird  sie  zu  Beginn  der 
Rohrleitung,  wo  R^  noch  klein  ist,  höher  liegen,  als  am  Ende  des  Durchflusses. 
In  Worten  lautet  die  Schlußfolgerung  aus  diesen  Untersuchungen:  Offnet 
man  eine  Verbindungsleitung  zwischen  zwei  Wasserbehältern,  so  wachsen  die 
Wassergeschwindigkeiten  solange,  bis  die  Reibungsverluste  die  gesamte  zur  Ver- 
fügung stehende  GeföUshöhe  einschließlich  der  Geschwindigkeitshöhe  am  Anfang 
und  abzüglich  der  am  Ende  aufzehren.  Dabei  wird  die  größte  Geschwindigkeit 
an  einer  bestimmten  Stelle  der  Leitung  durch  die  Druckverminderung  begrenzt, 
die  ein  Abreißen  des  Wasserfadens  mit  entsprechend  vermehrter  Reibung  herbei- 
fuhrt. Der  Höchstwert  der  Geschwindigkeit  erfolgt  unter  Vernachlässigung  von 
Dampfspannung  und  Luftgehalt  des  Wassers  dann,  wenn  das  vor  der  betreffenden 
Stelle  befindliche  Gefalle  [Hd]  einschließlich  Atmosphärendruck  [hat\  und  Zulauf* 

geschwindigkeitshöhe  (— ^K  aber  abzüglich  Reibungsverlust  (ÄJ,  in  Beweg 

energie  (-  — )  umgesetzt  ist. 

Dieses  wichtige  Ergebnis,  das  auch  durch  experimentelle  Untersuchungen 
bestätigt  wurde,  die  einen  Teil  meiner  Darmstädter  Dissertation  gebildet  haben*), 
läßt  in  besonderer  Deutlichkeit  die  große  Bedeutung  der  Reibungsverluste  erkennen. 
Es  wird  auch  später  bei  der  Erörterung  der  Schluckfahigkeit  der  Turbinen  in 
ähnlicher  Gestalt  wiederkehren.  Dort  tritt  freilich  noch  die  nach  außen  abgegebene 
Arbeit  in  die  Rechnung  ein.  Neben  ihr  sind  es  aber  wieder  die  Reibungsverluste, 
die  dem  Wachsen  der  Wassergeschwindigkeiten  eine  Grenze  setzen. 

2.  Erfahrungswerte  für  den  gleichmäßigen  Durchfluß  durch 

Leitungen. 

a)  Einleitendes. 

Um  Erfahrungswerte  anwenden  zu  können,  muß  man  wissen,  unter  welchen 
Voraussetzungen  sie  gewonnen  wurden.  Insbesondere  hängen  Erfahrungskoeffi- 
zienten, welche  die  mathematische  Formulierung  eines  Naturvorgangs  mit  der 
Wirklichkeit  in  Übereinstimmung  bringen  sollen,  neben  der  Wirklichkeit  selbst, 
in  erster  Linie  von  der  Art  der  Formulierung  ab. 

Bei  dem  einfachsten  Fall  der  Wasserbewegung  in  einem  geraden  Rohrstrang 
wird  zur  Messung  der  Reibung  bzw.  der  Energie  meist  angenommen,  daß  Quer- 
schnitte senkrecht  zur  Rohrachse  Niveauflächen  gleicher  Lagenenergie  seien 
vgl.  S.  62).     Der  Lagendruck  (^^^  = //^  +  ä^)  wird  an  der  Wand  (S.  71),   die 

«)  Kcuc  Diftgramme  zur  Turbinentfaeorie.    Bingler,  1902,  S.  677. 
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Geschwindigkeit  aber  einfach  als  mittlere  Geschwindigkeit  c  :=  ^  gemessen,  und 

stillschweigend  über  den  Querschnitt  konstant  gesetzt,  wobei  man  freilich,  wie 
wir  S.  65  gesehen  haben,  die  Bewegungsenergie  zu  klein  angibt.  Haben  die 
Leitungen  gleichbleibenden  Querschnitt,  so  spielt  letzterer  bei  der  Verlust- 
berechnung keine  Rolle,  denn  die  Geschwindigkeit  ist  über  die  Leitungslänge 
konstant  und  fällt,  ähnlich  wie  das  im  vorangegangenen  ersten  Beispiel  der  Fall 
war,  aus  der  Energiegleichung  hinaus.    Somit  folgt  für  zwei  Punkte  i  und  2  aus 


und 


2g 


=  y/,  +  Ä,  +  A^ 

Der  Reibungsverlust  erscheint  einfach  als  Abfall  des  Lagendrucks,  bzw.  für 
horizontale  Rohre,  mit  H^  =  Äj,  als  Abfall  des  Druckes.  Man  ist  sonach  leicht 
in  der  Lage,  die  Verluste  anzugeben,  die  beim  Durchströmen  verschiedener  und 
verschieden  gearteter  Flüssigkeitsmengen  durch  verschiedene  Leitungen  konstanten 
Querschnitts  auftreten.     Wechseln  aber  die  Querschnitte,   so  sind  natürlich   die 

Fehler  in  der  Bestimmung  von  —  und  //  für  die  einzelnen  Versuchspunkte  ungleich 

und  daher  auf  das  Endersfebnis  nicht  mehr  ohne  Einfluß. 


b)  Die  kritische  Geschwindigkeit. 

Führt  man  Messungen  der  Reibungshöhe  R  mit  Rohrleitungen  konstanten 
Querschnitts  aus,  so  zeigt  sich  das  eigentümliche  Ergebnis,  daß  R  unterhalb  einer 
gewissen  Wassergeschwindigkeit  einem  ganz  andern  Gesetz  gehorcht  als  oberhalb 

derselben.  Das  wird  sehr 
deutlich,  wenn  man,  wie 
Darcv  schon  1857  ausge- 
führt hat,  nicht  nur  die 
Erfahrungs werte  R  in  Ab- 
hängigkeit von  der  Ge- 
schwindigkeit aufträgt,  was 
die  parabelähnliche  Kurve 
Abb.  137  zeitigt;  sondern 
indem  man  in  einem  neuen 
Diagramm,  Abb.  138,  noch 
die  Abhängigkeit  derGrößen 
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Abb.  137.    Reibungsverlust  R  in 
Abhängigkeit  von   der  Wasser- 
geschwindigkeit c» 


J'Vsec'C 


R 


Abb.  138.  -     abhängig  von  c. 


R 


-  von  c   zur  Darstellung 


bringt.  Was  im  ersten  Diagramm  eine  Parabel  mit  ^"  war,  muß  hier  eine  Gerade 
werden,  an  der  sich  Abweichungen  aufs  deutlichste  bemerklich  machen. 

Man  findet  dabei,  daO  die  Auftragungen  der  —  über  c  von  den  größten  be- 

kannten  Wassergeschwindigkeiten  bis  herab  zu   der  sogenannten  kritischen  Ge- 
schwindigkeit,   die   bei  technisch   gebräuchlichen  Gefäßdimensionen   für  Wasser 
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schon  recht  kleine  Beträge  aufweist,  sich  sehr  genau  einer  Geraden  anschließen, 
die  aber  nicht  durch  den  Koordinaten -Nullpunkt  geht,  sondern  die  positive 
R 


-Achse  schneidet. 


R 


Umgekehrt  verläuft  —  von  den  kleinsten  Geschwindigkeiten  bis   in  die  Nähe 

der  genannten  Geschwindigkeit  parallel  zur  ^-Achse. 

In  dem  letzteren  Bereich  ändern  sich  somit  die  Reibungsverluste  proportional 

mit  der  Wassergeschwindigkeit,   im  ersteren  an- 
genähert mit  ihrem  Quadrat. 

Daß  sich  die  Wasserströmung  in  den  ge- 
nannten Geschwindigkeitsbereichen  auch  wirklich 
verschieden  abspielt,  kann  sehr  hübsch  durch 
folgenden  Versuch  erwiesen  werden,  der  den 
klassischen  Untersuchungen  über  dre  kritische 
Geschwindigkeit  von  O.  Reynolds  ')  entnommen 
ist.  Läßt  man  nämlich  aus  einem  Behälter  Wasser 
durch  ein  Glasrohr  mit  trompetenartigem  Einlauf- 
stück (Abb.  139)  ausfließen,  wobei  die  Wasser- 
geschwindigkeit leicht  durch  eine  Drosselung  am 
Rohrende  verändert  werden  kann,  und  fuhrt  man 
durch  eine  fein  ausgezogene  Glasröhre  Farb- 
flüssigkeit in  die  Mitte  des  Rohrquerschnitts  ein, 
so  zeigt  sich 

a 


Abb.  139.     Bestinunong  der  kritischen 

(ieschwindigkeit  nach  Reynolds.    (Die 

Kühren    erscheinen    hier    neben    dem 

Glasgefdß!) 


Abb.  140.     Strömung  der  Farbflüssigkeit. 


1.  Bei  genügend  kleiner  Wassergeschwindigkeit  der  gefärbte  Teil  des  Wassers 
als  eine  vollkommen  gerade  Linie  nach  Abb.  140a,  als  ein  deutlicher  Beweis  für 
ein  genau  paralleles  Fließen  der  einzelnen  Wasserfäden. 

2.  Selbst  wenn  das  Wasser  im  Behälter  nicht  ganz  in  Ruhe  war,  zeigte  sich 
wohl  eine  geringe  Verschiebung  des  Farbbandes,  aber  keine  Wirbelbewegung, 
solange  eben  die  Wassergeschwindigkeit  genügend  niedrig  gehalten  wurde. 

3.  Erst  bei  Steigerung  der  Geschwindigkeit  traten,  und  zwar,  solange  das 
Wasser  im  Behälter  sowie  der  ganze  Apparat  möglichst  ruhig  gehalten  wurden, 
stets  plötzlich  und  an  einer  bestimmten  Stelle  der  Glasröhre  Wasserwirbel  auf, 
die  den  Rest  der  Röhre  mit  gefärbtem  Wasser  erfüllten  (Abb.  140b), 

4.  Bei  weiterer  Steigerung  der  Wassergeschwindigkeit  wurde  der  Beginn  der 
Wirbelung  immer  näher  an  den  Beginn  der  Röhre  verlegt. 


»;  PhiL  Transactions  of  the  R.  Soc.     London,  1883,  S.  935. 
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Dabei  zeigte  sich,  daß  die  Entstehung  der  Wirbelbildung  in  hohem  Maße 
durch  Störungen  der  Wasserbewegung,  Erschütterungen  u.  dgl.  befördert  wurde. 

Bei  sorgFältig  eingehaltenem  Ruhezustand  konnte  aber  eine  Wassergeschwindig- 
keit Us^  bei  der  sich  die  ersten  Wirbel  zeigten,  sehr  genau  bestimmt  werden,  und 
Reynolds  fand,  daß  sie  der  Zähigkeit  r\  direkt,  der  Dichte  8  und  dem  Rohr- 
durchmesser d  aber  indirekt  proportional   war,  und  zwar  bestimmte  er')  unter 

Zugrundelegung  der  PoiSEUiLLEschen  Beziehung,  daß  -^  der  Temperatur  /  (Celsius) 


nach  dem  Ausdrude  (i  +  0,0336/ -[- 0,000221/') 


—  X 


proportional  ist,  ihren  Wert  zu 
m^sek  (112) 


43?79  (1  +  0,0336  /  +  0,000221  /")  ä 
wobei  d  den  Rohrdurchmesser  in  m  darstellt. 

Neben,  dieser  kritischen  Geschwindigkeit,  die  gekennzeichnet  ist  durch  den 
Beginn  der  Wirbelbildung  aus  dem  denkbar  ruhigsten  Wasserausfluß  in  ein  wohl- 
abgerundetes Rohr  hat  REYNOLDS  (S.  946)  eine  andere,  mit  Vc  bezeichnete  kritische 
Geschwindigkeit  festgestellt,  bei  der  die  Wirbel  einer  in  lebhafter  Wirbelbewegung 
in  ein  Rohr  eintretenden  Wasserströmung  nach  einiger  Zeit  im  Rohr  aussterben. 

Diese  letztere  kritische 
Geschwindigkeit  wurde,  da 
die  Methode  der  Farbflüssig- 
keit hier  naturgemäß  ver- 
sagen mußte,  durch  Be- 
stimmen des  in  beiden  Fällen 
verschiedenen  Widerstands- 
gesetzes festgelegt. 

Zu  dem  Zweck  ließ 
Reynolds  das  wirbelnde 
Wasser  in  gerade  Bleirohre 
von  16  Fuß  Länge  ein- 
treten. Nachdem  das  Wasser 
auf  einem  Weg  von  10  Fuß 
im  Rohr  Gelegenheit  hatte, 
die  Wirbel  zu  verlieren,  maß 
er  den  Druckabfall,  der  sich 
zwischen  einer  Entfernung 
von  10 — 15  Fuß  vom  An- 
feng  gerechnet,  einstellte. 
Er  fand  dabei,  daß  bis  zu  einer  bestimmten  Geschwindigkeit,  die  wiederum 
der  Zähigkeit  direkt,  dem  spezifischen  Gewicht  und  dem  Durchmesser  aber  indirekt 
proportional  war,  der  Druckabfall  mit  der  ersten  Potenz  der  Geschwindigkeit  zu- 
nahm. Dieser  zweite,  und  im  besonderen  Sinne  als  kritische  Geschwindigkeit 
bezeichnete  Wert   V^  den  wir  im  folgenden  mit  Ck  bezeichnen,  ergab  sich  zu 


Loffari/ffmas  (/es  Dnjcf(sö/^//ö 

Abb.  141.     Bestimmung  der  kritischen  Geschwindigkeit  nach 

Reynolds. 


Ck  =  Vc== 


^_____ lY^  .  Q^K 

278  (l  +0,0336/+  0,000221   /^)ö^         '  ' 


(113) 


«)  Phil.  Trans.,   1883,  S.  943. 
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also,  wie  vorauszusehen,  kleiner  als  C/,,  nämlich  nur  ein  Sechstel  des  ersteren 
Wertes. 

Bei  Steigerung  der  Geschwindigkeit  bis  1,20  Vc  war  die  Beziehung  zwischen 
Druckabfall  und  Geschwindigkeit  nicht  einfach,  darüber  hinaus  aber  ergab  sich 
der  Druckabfall  proportional  der  1,722  fachen  Potenz  der  Geschwindigkeit. 

Dieses  Ergebnis  machte  Reynolds  dadurch  besonders  deutlich,  daß  er  die 
Logarithmen  des  Druckabfalls  abhängig  von  den  Logarithmen  der  Geschwindig- 
keiten in  einem  Koordinatensystem  auftrug  (Abb.  141);  denn  wie  leicht  einzusehen 
(vgl.  S.  102 f.)  erscheinen  alle  Exponentialfunktionen  dabei  als  gerade  Linien. 

Bei  diesen  Untersuchungen  fiel  Reynolds  besonders  auf,  daß  die  Gesetze  für 
den  Druckabfall  sowohl  unterhalb   als   oberhalb   der  kritischen  Geschwindigkeit 

dem  Verhältnis  Ji  entsprachen'),   eine  Beziehung,   deren  Bedeutung  wir  weiter 

unten  (S.  loi  f.)  bei  Betrachtung  der  Ähnlichkeitsgesetze  näher  kennen  lernen  werden. 
CouETTE  hat  nachgewiesen'),  daß  die  von  Reynolds  für  Wasser  abgeleiteten 
Beziehungen  ganz  allgemein  gelten,  derart,  daß 

Setzen  wir  dann  für  Wasser  nach  obiger  Beziehung  (vgl.  auch  S.  18) 

0,0001832  kg  sek 


i?  = 


und 


so  folgt  aus 


(i  4-  0,0336/  +  0,000221  /")      m' 


,        1000  kfif  sek  ,     -    «       , 

o  =  —  — -  =  102  -^ — T  -  (vffl.  S.  13), 
9,81  m*     ^  ^  ^^' 

Ä'- 0,0001832  ,    , 

^*  =  / — \ iTTT   7i^ :/  m/sek 

(i  +0,0336/  +  0,000221  /  )  102  a     ' 

— —  m/sek 

278  (i  +  0,0336/ +  0,000221/")  d     ' 

K  =  — „ —  =  2000  (115) 

278  •  0,0001832 


als  absolute  Zahl,  so  daß  allgemein 


2000  •  »7        /     ,  .      ,  V 

Ck  =     ^.  ^  ^  m/sek ,  (i  16) 


während  entsprechend  (S.  96) 

TT.  =_-  '1 

d-d 


f/,  ^-  li|2^  m/sek.  (1,7) 


Im   absoluten  Maß  folgt  K  mit  [r]]  =  0,01797  (i  +  0,0336  /  +  0,000221  /'*)"» 

,  10000  ,    , 

^S.  18),  [<J]  =  I  und  Ck  =  --7 — , Ta,  }  cm/sek 

'    '-  ••  278  (i  +  0,0336/ +  0,000221 /)a       ' 

--  lOOOO  /       Q. 

K= =  2000  ,  118) 

278  •  0.01797 


>    PhiL  Trans.,  1883,  S.  946. 

'.  CouETTE,  Etudcs  sur  Ic  frottement  des  liquides.     Paris  1890.     S.  60. 
Camercr,  Wasserknfimwchmen.  7 
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SO  daO  dann  wiederum 

20O0-[»;]        ,    ,  ,      . 

[d]  .  ä 
aber  jetzt  in  cm/sek. 

Dabei  ist  unter  der  kritischen  Geschwindigkeit  stets  die  mittlere  aus  Wasser- 
menge durch  Querschnitt  definierte  Geschwindigkeit  gemeint. 

c)  Unterhalb  der  kritischen  Geschwindigkeit  geltende  Reibungsgleichung. 

Daß  die  unterhalb  der  unteren  Grenzgeschwindigkeit  auftretende  Proportionalität 
von  Verlusthöhe  und  Geschwindigkeit  bei  parallelem  Verlauf  der  Wasserfaden  in 
der  Tat  zu  erwarten  ist,  ergibt  sich,  wenn  man  unter  der  Annahme  einer  solchen 
Strömung  und  eines  einfachen  Reibungsgesetzes  die  Verlusthöhe  berechnet. 

Setzt  man  nämlich  nach  PoiSEUlLLE  die  Reibung  proportional  der 
,  Fläche  und  der  gegenseitigen  Geschwindigkeit  der  Wasserschichten, 

aber  umgekehrt  proportional   ihrem  Abstand,   so  folgt  der  Wider- 
stand P  auf  einem  im    Innern    der  Röhre   verschobenen  Wasser- 
zylinder vom  Radius  x  (Abb.  142)  und  der  Länge  /  unter  Einfuhrung 
Abb.  142.         eines  Reibungskoeffizienten  r]  gleich 

P  =  27tX  '  l '  de  '  -j—  '  r^  ,  ;I20) 

Dieser  Widerstand  wird  von  der  dem  Druckgefalle  /  entsprechenden  äußeren 
Kraft  x^Tt-p  im  Gleichgewicht  gehalten,  so  daß 

de 
2  7t X  '  l '  -.—  '  rj  =  —  x^/t  •/  =  —  or*'  7rR  •  y, 

vi'  y^ 

da  /  einer  Wassersäule  p  ■=•  h  •  y  entspricht,   wobei  wir  //  als  Reibungshöhe  mit 

R  bezeichnen.     Daraus: 

de  R  '  y 

dx  2I '  rj 

und 

_  R-y 


*-^^ 


(121) 


Das  nächste  Ergebnis  des  PoiSEUlLLEschen  Gesetzes  ist  somit  die  parabel- 
förmige  Geschwindigkeitsverteilung  über  den  Querschnitt. 

Um  nun  die  mittlere  Geschwindigkeit  einzuführen,  berechnen  wir  zunächst  die 
sekundliche  Wassermenge  Q  aus 


Q  =  Jc 


e  •  2  7t  X  dx 


durch  Einsetzen 

0 

—  X^)  2  7txdx 

TT.  '  R  •  y 

Sl'T] 

r*- 

Da  Q  aber  auch  gleich  r'^jt 

■  ? ,  so  folgt 

Ry 
L 

8  r;  '  e          32 

d^ 

c 

—        —         • 

(123) 


C.   Hydrodynamik.  99 

Der  Reibungsverlust  fiir  die  Einheit  der  Rohrlänge  ist  somit  nach  dem 
PoiSEUlLLEschen  Gesetz  der  Wassergeschwindigkeit  direkt,  dem  Quadrat-  des 
Durchmessers  aber  indirekt  proportional.  Da  die  Erfahrungswerte  für  parallele 
Stromfaden  mit  diesem  mathematischen  Ergebnis  übereinstimmen,  erscheint  der 
eingeführte  Reibungskoeffizient  rj  physikalisch  berechtigt  und  wird,  wie  schon  in 
der  Einleitung  S.  17  erwähnt,  mit  Zähigkeit  bezeichnet.  An  gleicher  Stelle  war 
auch  seine  absolute  Größe  und  deren  Änderung  mit  der  Temperatur  angeführt. 

Bemerkenswert  ist,  daß  die  Rauheit  der  Gefaßwände  hier  keine  Rolle  spielt. 
Das  wird  theoretisch  damit  begründet,  daß  bei  parabelförmiger  Geschwindigkeits- 
verteilung die  an  der  Wand  befindliche  Schicht  als  ruhend  anzusehen  ist. 

Dieses  einfache  Gesetz  tritt  in  der  Technik  freilich  nur  selten  in  Erscheinung, 
da  bei  den  gebräuchlichen  Dimensionen  der  Gefäße  die  kritische  Geschwindigkeit 
für  Wasser  sehr  klein  wird. 

So  erhält  man  z.  B.  für  Wasser  von  10°  C.  nur  a-  =  ~-^'/ m/sek  {d  in  m), 

d.  h.  für   ^/  =  10  cm,    Ck  =  2,6  cm/sek. 

Solche  Werte  sind  bei  Wasserströmungen  technisch  bedeutungslos.  Dagegen 
fällt  die  Ölzuführung  in  den  Leitungen  bei  Öldruckregulatoren,  wie  ich  auch 
experimentell  nachgewiesen  habe'),  häufig  unter  den  Bereich  der  kritischen  Ge- 
schwindigkeit. 

Denn  es  ergibt  sich  z.  B.  für  Ol  in  einem  Rohr  von  1,2  cm  Durchmesser: 

Bei  einer  Temperatur  von 

13,15°         25°  35°         50°  C. 

ksf  Sek 
mit  einer  Zähigkeit  rj    .     ...  ;     .    =  0^0^755    0,00787    0,00451    0,00223 


m 


einem  spezifischen  Gewicht  y    ,    =  ^   go6  897  890  882  kg/m^, 

kö"  sek^ 
und  einer  Dichte  d;    .     .     .     .    =-      88,9  88  87,3  86,6  -^-4—  , 

eine  kritische  Geschwindigkeit  r>t    =      31,7         14,36         8,28         4,125  m/sek. 

* 

Von  technischer  Bedeutung  ist  dabei,  daß  in  dem  Bereich  unterhalb  der 
kritischen  Geschwindigkeit  die  Reibung  der  Zähigkeit  proportional  und  daher  mit 
ilir  in  hohem  Grad  von  der  Temperatur  des  Öls  abhängig  ist.  Bestimmt  vor- 
geschriebene Zeiten,  wie  sie  im  .Regulatorbau  gelegentlich  eingehalten  werden 
müssen,  dürfen  daher  nicht  von  der,  die  Durchflußgeschwiridigkeit  des  01s  be- 
dingenden Ölreibung  abhängig  gemacht  werden,  sofern  -die  Geschwindigkeit  unter- 
halb der  kritischen  verläuft  und  sofern  Temperaturschwankungen  zu  erwarten  sind. 

d)  Allgemeine,   aus  dem  Ähnlichkeitsgesetz  entwickelte  Reibungsgleichung. 

Für  die  oberhalb  der  kritischen  Geschwindigkeit  verlaufenden  Flüssigkeits- 
bewegungen  ist  eine  mathematische  Darstellung  bisher  noch  nicht  gelungen. 

Erreicht  die  mittlere  Geschwindigkeit  und  damit  auch  die  Differenz  ver- 
5>chiedener  Strahlen  einen  gewissen  Betrag,  so  werden  durch  die  reibende  Wirkung 
der  Nachbarteilchen  Rotationen  und  Wirbel,  durch  die  Druckunterschiede  zwischen 
den   einzelnen   Strahlen   Sekundärströmungen  und   durch   das  Vorbeiströmen   an 


'    ölreibung  in  Röhren.     Z.  g.  T.,   1907,  S.  461. 
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d,^H 


der  rauhen  Wand  Querschwingungen  senkrecht  zur  Kanalachse  eingeleitet 
(vgl.  S.  62),  die  das  ungeordnete,  wirbelnde  und  wogende  Bild  (vgl.  Abb.  140b) 
erklärlich  machen,  das  uns  die  Beobachtung  der  Wirklichkeit  in  der  Tat  zeigt. 

Die  nächste  Folge  davon  ist,  daß  die  Eindeutigkeit  der  zu  erwartenden 
Reibungsverluste  nicht  mehr  in  gleichem  Maß  besteht  wie  bei  der  geordneten 
Strömung. 

Wenn  auch  das  Experiment  auf  Gesetze  fuhrt,  die  nach  den  Regeln  der 
Wahrscheinlichkeit  im  allgemeinen  mit  großer  Genauigkeit  zutreffen,  so  zeigen 
sich  doch  gelegentlich  auch  unerwartete,  wenn  auch  nicht  unerklärliche  Aus- 
nahmen. So  haben  sich  schon  öfters  bei  Turbinenkonstruktionen  labile  Strömungs- 
erscheinungen eingestellt,  derart,  daß  sich  während  eines  mehrstündigen  Betriebs 
die  hydraulischen  Verluste  nach  und  nach  verringerten,  um  nach  jedesmaligem 
Abstellen  mit  einem  Größtwert  zu  beginnen  *).  Umgekehrt  hat  man  schon  be- 
obachtet,  daß  nach  dem  Offnen  einer  Wasserleitung  der  Ausfluß  im  Verlauf 
einiger  Viertelstunden  abnimmt.  Ahnlich  wie  sich  in  einem  offenen  Wasserlauf 
Strudel  bilden  und  auflösen,  so  werden  auch  in  geschlossenen  Leitungen  Wirbel- 
bildungen auftreten  können,  die  längere  Zeit 
zur  Entwicklung  brauchen  und  die  Reibungs- 
verluste wesentlich  beeinflussen. 

Immerhin  treten  solche  labile  Erschei- 
nungen in  auffallender  Weise  nur  dann  auf, 
wenn  das  Wasser  in  der  Turbine  bzw.  in 
seinem  Kanal  nicht  zwangläufig  geführt  ist, 
d.  h.  wenn  es  an  einigen  Stellen  des  frag- 
lichen Durchflußquerschnitts  Verzögerungen 
erleidet. 

Denn,  so  genau  als  beobachtet  werden 
kann,  zeigt  sich,  daß  die  Reibungsverluste 
bei  genau  gleichmäßiger  Wasserführung  in 
geraden  Röhren  und  noch   mehr  bei  aus- 
gesprochener Beschleunigung  unter  gleichen 
Bedingungen  stets  den  gleichen  Betrag  auf- 
weisen *). 
Wenn  wir   zwar   auch   hier  nicht  in  der  Lage  sind,    die  Reibungsgleichung 
synthetisch  zu  entwickeln,  so  gibt  doch  die  Anwendung  des  Ähnlichkeitsgesetzes ^) 
die  Möglichkeit,  über  ihre  Form  wichtige  Beziehungen  aufzustellen,  die  auch  durch 
den  Versuch  bestätigt  sind*). 

Nach  dem  Ahnlichkeitsgesetz  haben  wir  bei  verschiedenen  Versuchen  » ähn- 
liche €  Vorgänge  dann  zu  erwarten,  wenn  die  Verhältnisse  sämtlicher  Raumdimen- 
sionen (geometrische  Ähnlichkeit),  sowie  die  Verhältnisse  sämtlicher  Kräfte  jeweils 
unter  sich  gleich  bleiben. 

1)  Versuche   an   einem  früheren  C-Laufrad  von  B riegleb,  Hansen  &  Co.   zeigten  eine  ganz  all- 
mähliche Vermehrung  des  Wirkungsgrads  von  etwa  83%  bis  über  94*^/0.     Siehe  auch  S.  228. 

2)  Hochschild,  Strömung  in  Kanälen.     Z.,  1913,  S.  655. 

3)  FÖPPL,  IV,  1901,  S.  349. 

4)  Blasius,  Das  Ähnlichkeitsgesetz  bei  Reibungsvorgängen.     Z.,   19 12,  S.  639. 


^k-L 


Abb.  143.     Ähnliche  Geföße  mit  ähnlichen 

Strömungen. 
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Die  Ähnlichkeit  der  Dimensionen  wurde  im  vorliegenden  Fall  durch  die 
Röhrenform  gewährleistet  (Abb.  143),  vorausgesetzt,  daß  die  Unebenheiten  der 
Rauheit  dem  Rohrdurchmesser  proportional  sind. 

Die  Bedingung  für  gleiche  Verhältnisse  aller  Kräfte  erkennen  wir  aber  am 
besten  durch  Betrachten  der  differentialen  Bewegungsgleichung  für  zähe  Flüssig- 
keiten, zu  deren  Ableitung  auf  FöPPL,  IV,  1901,  S.  463  oder  FöPPL,  VI,  1910, 
S.  447  verwiesen  sei. 

Sie  lautet  mit  unsern  Bezeichnungen  z.  B.  für  die  ;r-Richtung  des  Koordinaten- 
systems: 

Ein  Vei^leich  mit  den  EuLERschen  Grundgleichungen  (S.  50)  zeigt,  daß  das 
Schwerkraftsglied  weggefallen  ist,  was  keine  Vernachlässigung  bedeutet,  wenn  die 
beiderseitigen  Röhrenenden  untergetaucht  sind.     Neu   hinzugetreten  aber  ist  das 

^~4  +  T-j  +  Y^] »  ^^^  meist  in  der  Abkürzung  des  Laplace- 

schen  Operators  iqV^Cx  geschrieben  wird. 

Wir  haben  somit  eine  Gleichung  zwischen  einer  Trägheits-,  einer  Druck-  und 

einer  Zähigkeitskraft.    Die  erste  ist    -  proportional,  sowie  einer  Beschleunigung, 

o 

oder  auch,  was  für  unsere  Zwecke  dienlicher  ist,  einem  Geschwindigkeitsquadrat 
durch  eine  Länge. 

Bezeichnen  wir  die  entsprechenden  Verhältniszahlen  für  verschiedene  Betriebs- 

zustände  i  und  2  ^^^  f^  fg-,  fei  fh  derart,  daß  z.  B. /„  =  j^,    so  erscheint  die 

f,  fc  '^' 

Trägheitskraft  im  Fall  2  um  -]-  — ^  größer  als  im  Fall  i. 

Jg  Ji 

f  •  f 
In  gleicher  Weise  ergeben  sich  die  Druckkräfte  vermehrt  um  -    ;      und  die 

f  •  f 
Zähigkeitskräfte  um      '^^,      • 

Ji 

Die  Bedingung  für  ähnliche  Betriebszustände  ist  nun,  daß  sich  die  genannten 
Kräfte  je  im  gleichen  Verhältnis  ändern  oder  daß 

fji    '        fi'  //"    ' 

bzw.  daß  einmal 

M^-i,oder^^=i,  (125) 

wenn  '    —  Dichte  d  gesetzt,  und  daß  weiter 

c    l '  d 
Ist  das  erfüllt,  so  folgt,  daß  für  konstante  Werte  von auch  der  Druck- 

//  '^ 

Zuwachs  auf  die  Geschwindigkeitshöhe  — ^-  konstant  ausfallen  muß. 

7^ 
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Oder  mit  andern  Worten:   Man  hat  bei  verschiedenen  Strömungen  denselben 

Druckabfall  h  pro  —  zu  erwarten,  wenn  die  leitenden  Gefäße  ähnlich  sind  und 

cid 
wenn  der  Ausdruck  in  jedem  Fall  denselben  Wert  besitzt. 

Dieses  Ergebnis  kann  auch  in  der  Form  gebracht  werden: 

\clöy 


oder 


h  ü     ,^.  c    l '  ö 

— a"  =  l*unktion  von  - 

cld\      c"" 


=^t) 


"  =/(t) 


(127; 


R 


(128) 


Bei  horizontalen  Röhren  stellt  der  Druckabfall  k  den  Reibungsverlust  R  dar. 
Setzen  wir  dabei  als  Längenmaß  den  Rohrdurchmesser  d  ein,  so  folgt 

^cdS\ 

n    >    2g 

Diese  Gleichung  wird  für  praktische  Versuche  an  Röhren  zweckmäßig  unter 

der  Überlegung  erweitert,    daß  der  Reibungsverlust  R   offenbar  der  Rohrlänge  / 

/  d 

proportional  ist.    Wir  multiplizieren  daher  die  Gleichung  mit  -j  oder  für  /  =   ^ 

kl  - 

(Abb.  143)  mit  -7-  und  schreiben  in  Übereinstimmung  mit  späteren  Erfahrungs- 


d 


formein  (S.  112) 


R  =  l' 


wobei 


d     2g 
cdd] 


=-■<-) 


(129) 


(130) 


Blasius  hat  in  seiner  schon  erwähnten  Ar- 
beit praktische  Versuchsergebnisse  (Saph  und 
ScHODER,  NusSELT,  Gebers)  zur  Prüfung  dieser 
Formel  herangezogen  und  sie  bestätigt  gefunden. 

Dazu  trug  er  die  Größe  k  in  Abhängigkeit 

von  — ^  -  in  einem  logarithmischen  Koordinaten- 


Abb.  144. 


System  auf  (Abb.  144)-  Dadurch  ergibt  sich 
/( —  \  in  jedem  Fall  als  eine  Exponentialfunktion,  deren  Exponent  leicht  be- 
stimmt werden  kann.     Denn  setzt  man 

=-(f)" 

cdd  ' 


X 


(131) 


so  folgt  mit 


für 


log  X  =  log  \k I )  I  =  log  ^  +  ^  •  log 


cdd 


log  X  =  j,  log  k  =  a    und     log =  x 

y  zz^-  a-\-  Z  '  X 


(132) 


(133) 
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die  Gleichung  einer  Geraden,  aus  deren  Schnitt  mit  der  /-Achse  a  bzw.  k 
und  aus  deren  Steigung  a  mit  tg«  =  £r  der  gesuchte  Exponent  bestimmt 
werden  kann. 

Die  so  gemachten  Auftragungen  der  Versuche  von  Saph  und  ScHODER  sind 

«I  ff 
in  Tafel  1 1  Abb.  i  wiedergegeben,  wobei   die  Bezeichnung  von  Blasius  —  an 

Stelle  von  zu  bemerken  ist. 

Als  wesentliches  Ergebnis  zeigte  sich  dabei,   daß  die  Werte  von  A  selbst  für 
sehr  große  Verschiedenheiten  der  Rohrdurchmesser  und  Wassergeschwindigkeiten 

annähernd  zusammenfallen,  sobald  die  Größe denselben   Wert  besitzt,    und 

die  Röhren  ähnliche  Gestalt  aufweisen,  wie  es  bei  den  gezogenen  Messingrohren 
der  Fall  war. 

Bis  zu  dem  Wert =  2000,  der  die  kritische  Geschwindigkeit  kennzeichnet 

S.  97),'  ergibt  sich  X  =  64—^  oder  das  schon  erwähnte  PoiSEUlLLEsche  Gesetz 
der  laminaren  Strömung  (S.  98) 

cd  ö 
Zwischen =  2000  bis  3000  zeigt  sich   die  bekannte  Ubergangszone,   in 

der  /.  von  0,032  bis  0,042  zunimmt. 
Darüber  erscheint 

A  =  0,3164 1/-^     bzw.     ie  =  0,31641/-^.  .  4-'--  ('35) 

^^        ^  cdd  '  ^    cäd     d  2g 

Bei  verzinkten  Eisenrohren   ist  die  geometrische  Ähnlichkeit  infolge  der  Un- 
ebenheiten für  verschiedene  Durchmesser  nicht  mehr  erfüllt.    Deshalb  fallen  auch 

die  Werte  von  k  für  gleiche  nicht  mehr  zusammen.    Vielmehr  wachsen,  wie 

leicht  verständlich,  die  X  mit  abnehmendem  Rohrdurchmesser  der  Rohre  18,  19 
und  20  (Taf-  11,  Abb.  i). 

Versucht  man  aus  diesen  Betrachtungen  eine  allgemeine  Form  der  Reibungs- 
gleichung für  gerade  Leitungen  zu  entwickeln,   so  zeigt  sich,   daß  in  jedem  Fall 

zwar  die  Abhängigkeit  des  log  X  von  log durch  eine  Gerade,  bzw.  die  der 

/.  von  durch  eine  Exponentialfunktion  dargestellt  werden  könnte.     Die  Stei- 

gung  der  Geraden  bzw.  der  Exponent  wechselt  aber  mit  dem  Verhältnis  der 
Unebenheiten  zum  Durchmesser,  weshalb  die  Reibungsgleichung  die  allgemeine 
Form  erhalten  würde: 

^  =  --Ud)7^'  (-36) 

wobei  m  und  n  vom  Verhältnis  der  Rauheit  zum  Durchmesser,  t]  und  d  von 
der  Flüssigkeit  und  ihrer  Temperatur  abhängen. 
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e)  Empirische,  oberhalb  der  kritischen  Geschwindigkeit  geltende  Reibungs- 
gleichungen. 

a)  Ableitung  der  Bielschen  Gleichung. 

Die  vorstehende  Reibungsgleichung  ist  ihrer  mit  Rauheit  und  Rohrdurchmesser 
wechselnden  Exponentialfunktion  wegen  in  der  Praxis  nur  für  vollständig  glatte 
bzw.  sehr  große  Gefäße  einfach  zu  verwenden.  Bei  den  gewöhnlich  vorkommen- 
den Oberflächen  sind  einfache  empirische  Erfahrungsformeln  vorzuziehen. 

Diese  Formeln  ähneln  sämtlich  der  aus  dem  Ähnlichkeitsgesetz  entwickelten 


Reibungsgleichung  (136)  f  17  r/    c^ 

[cddj  d  2g 


insofern,  als  sie  den  mit  X  bezeichneten  Ausdruck  ^^(-4t)  in  erster  Annäherung 

konstant  annehmen,  für  genauere  Rechnung  aber  durch  eine  empirische  und  ein- 
fache Beziehung  ersetzen.  Zunächst  erscheint  in  ihnen  somit  der  Reibungsverlust 
vom  Quadrat  der  Geschwindigkeit  abhängig,  und  das  ist,  da  sie  nur  für  den 
Strömungsbereich  oberhalb  der  kritischen  Geschwindigkeit  gelten,  auch  wohl  be- 
gründet. Handelt  es  sich  hierbei  doch  weniger  um  die  Überwindung  von  Reibungs- 
kräften als  um  die  Vernichtung  von  Bewegungsenergie,  und  darf  es  doch  als  eines 
der  wenigen  sicheren  Ergebnisse  der  modernen  Hydrodynamik  bezeichnet  werden, 
daß  die  in  der  Zähigkeit  begründeten  Reibungsverluste  mit  der  Geschwindigkeit 
linear  wachsen,  während  die  dem  Geschwindigkeitsquadrat  proportionalen  Verluste 
mit  der  Zähigkeit  nichts  zu  tun  haben,  sondern  Energieverbrauch  von  Wirbeln 
darstellen,  deren  Lebensdauer  dann  freilich  von  der  Zähigkeit  der  Flüssigkeit 
abhängt. 

Mit  den  Wirbeln  gewinnt  dann  auch  die  Rauheit  der  Wandungen,  die  zur 
Einleitung  der  Sekundärströmungen  und  -Schwingungen  besonders  wirksam  ist, 
und  deren  Abwesenheit  in  der  PoiSEUiLLEschen  Reibungsgleichung  aufgefallen 
war  (S.  98  f.),  hohe  Bedeutung. 

Demgegenüber  werden  wir  aus  den  übersichtlichen  Erfahrungsformeln  deutlich 
sehen,  daß  die  von  der  linearen  Geschwindigkeit  abhängigen,  durch  die  Zähigkeit 
bedingten  Reibungsverluste  stark  zurücktreten. 

Das  führt  dazu,  wenn  wir  den  letztgenannten  Reibungs- 
betrag zunächst  vernachlässigen,  ein  ganz  neues  Gesetz  für 
den  Reibungsverlust  einzuführen. 


w 
'^ 


Abb.  145.  Setzen   wir    ihn    nämlich    für   eine    Wassermenge   vom 

Volumen  V  der  benetzten  Oberfläche  0,   und  dem  an  der 

Oberfläche  zurückgelegten  Weg,  dazu  der  Bewegungsenergie  bzw.  dem  Quadrat 

der   Wassergeschwindigkeit    proportional,    so    ergibt  sich   die   Reibungsarbeit  zu 

k-  O'l'C^^  die  gleich  der  Reibungshöhe  R  mal   dem  Wassergewicht   V-y  zu 

setzen  ist,  so  daß 

V'y'R  =  k'0-l'C'',  (137) 

Mit    V=  F'  dx  ymd  0  =  U ^  dx  ( C/ =  benetzter  Umfang)  (Abb.  145)   folgt, 
wenn  die  Konstante  k  =  ip'  •  y  gesetzt  wird, 

^  =  FlU'"^'  (138) 
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oder  für  die  Kreisform  mit    rr  =  — 

U       4 

R  = 


/^'  l  •  c 


^' 


(139) 


und  zeigt  für  4 1/;'  =  pt  (-^)  —  eine  völlige  Übereinstimmung  mit  der  allge- 
meinen Reibungsgleichung  (S.  103). 

Diese  Form  läßt  sich  nun  in  der  Tat  mit  den  Ergebnissen  praktischer  Ver- 
suche in  enge  Übereinstimmung  bringen,  wobei  die  feinere  Anpassung  durch  eine 
Funktion  der  Größe  i//  bewirkt  wird. 

Wir  hatten  aus  der  DARCYschen  Darstellung  gesehen, 

TD 

daß  die  Abhängigkeit  des  —  von  c  in  dem  jetzt  be- 

sprochenen  Bereich  durch  eine  Gerade  ausgedrückt  wird 
(Abb.  146),  die  die  Ordinatenachse  in  Höhe  6^  schneidet. 
Ihre  Gleichung  ist  dann  mit  tga  =  a^ 


R 


-  =  C'  a^  +  d. 


oder 


Spalten  wir  nunmehr  die  oben  gefundenen  Größen 
y.  aus  den  Konstanten  a.  und  6^  ab  und  setzen  sie 


3  ^tc'C 


Abb.  146. 


vor  die  Klammer,  so  schreibt  sich  mit  neuen  Konstanten 

Die  Größe  ip'  ist  von  BiEL,  dessen  Gedankengang  ich  hier  gefolgt  bin,  auf 
Grund  zahlreicher  vorhandener  Versuchsergebnisse  sowie  eigener  Experimente 
eingehend  und  sehr  genau  bestimmt  worden '). 

Wie  zu  erwarten,  war  das  in  c  lineare  Glied  -'    von  der  Zähigkeit  abhängig. 

BlEL  hat  es  deshalb  > Zähigkeitsglied«  genannt,  während  a^  in  zwei  Teile  gespalten 
werden  konnte,  dessen  einer  sich  für  alle  Verhältnisse  als  konstant  erwies,  während 
sich  der  zweite,  das  »Rauheitsglied«,  besonders  von  der  Rauheit  der  Kanal  wände 
abhängig  zeigte. 

Schließlich  konnte  die  Variation  der  Verlusthöhe  oberhalb  der  kritischen  Ge- 
schwindigkeit durch  folgende  Gleichung  ausgedrückt  werden,  die  nach  BlELs  An- 
gaben nicht  nur  für  alle  Flüssigkeiten  und  Gase,  sondern  auch  für  die  verschiedensten 
geschlossenen  und  offenen  Leitungen  und  Kanäle,  soweit  sie  überhaupt  der  Messung 
zugänglich  sind,  eine  sehr  gute  Übereinstimmung  mit  der  Wirklichkeit  besitzt: 


R  = 


ll> 


% 


2,5 


-     /o,I2H ^+-  o^    . 

iooo(   '  l/^        1005  +  2 


u 


{S\^ 


(140) 


1)  Bi£L,   Dnickhöhenverlust  bei   der  Fortleitung  tropfbarer   und  gasförmiger  Flüssigkeiten.     Mit- 
teUungen  über  Forschungsarbeiten.     Heft  44. 
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Für  die  Kreisform  ergibt  sich  mit 

F        (Ttz        1  d 

U  4        d  •  7t        4  ' 

7e  =  ^.-fl(o,i.  +  ^  +  — c^ ^L_\-  (141) 

d       250  \'        ^|/^^IOOg  +  2         c\d'{6J  ^^^ 

Die  Gleichung,  deren  Klammerwert  wir  mit  \\)  bezeichnen,  und  der  =  1000  •  ip' 
beträgt,  ist  rein  empirisch,  und  wie  man  sich  durch  Einsetzen  der  Dimension 
überzeugt,  nicht  homogen.  Daher  muß  das  verwendete  Maßsystem  genau  ein- 
gehalten werden  und  zwar  sind  \r^  und  [d]  im  C.  G.  S. -System  (z.  B.  für  20^  [/^] 
=  0,01004,  [^]  ~  1)  die  übrigen  Größen  im  technischen  System  (m,  sek)  gemessen. 

Die  Unsicherheit  in  der  Anwendung  der  Formel  liegt  in  der  jeweiligen  Schätzung 
des  Rauheitskoeffizienten  g. 

Man  kann  nach  BiEL  wählen 

I.  Für  gezogene  Rohre 5  =  0,0064 

IL  Für  verzinktes  Eisen  oder  sorgfaltig  ausgeführtes  Gußeisen  5  =  0,018 

III.  Für  gewöhnliches  Guß-  oder  Zementrohr 5  =  0,036 

IV.  Für  rauhe  Bretter  oder  gewöhnlichen  Beton %  =  0,054 

V.  Für  Backstein  mit  gewöhnlichem  Verputz 5  =  0,072. 

Für  Erdböschungen,  sowie  für  nicht  verputzte  Backsteine  wird  %  beträchtlich 
größer.     Bei  Geröll  läßt  sich  ein  Wert  von  ^  von  vornherein  nicht  angeben. 

ß]  Diskussion  der  Bielschen  Gleichung. 

Die  Reibungshöhe  ist  nach  der  Bielschen  Gleichung  dargestellt  durch  einen 

/•  U 
Ausdruck  — =^,   der  eine  reine  Verhältniszahl  ist  und  den  ich  mit  Rücksicht  auf 

seine  Anwendung  auf  Turbinenkanäle  die  »Kanalkonstante«  Kk  nennen  will  (wäh- 

F 
rend  y  =  9t  =  Hydraulischer  Radius  [S.  73],  dann  durch  das  Quadrat  der  mitt- 
leren Geschwindigkeit  und  schließlich  durch  den  »Bielschen«  Klammerausdruck  (//, 
der   aus  einem  konstanten,   einem  Rauheits-  und   einem  Zähigkeitsglied  besteht, 
und  zur  Vermeidung  kleiner  Zahlenwerte  durch  1000  dividiert  ist. 

Wir  werden  finden,  daß  der  Klammerausdruck  entsprechend  der  physikalischen 
Betrachtung  bei  Entwicklung  unsrer  Gleichung  wenigstens  für  technisch  gebräuch- 
liche Kanäle  und  Wassergeschwindigkeiten  in  erster  Annäherung  konstant  gesetzt 
werden  kann.     Damit  wird 

r  1000  1000 

Aus  dem  dimensionslosen  Charakter  von  /u  (bzw.     p.    bzw    -    |  folgt  dann  als 

erstes,  sehr  bemerkenswertes  Ergebnis,  daß  die  Reibungsverluste  pro  Gewichts- 
einheit in  geometrisch  ähnlichen  Gefäßen  in  erster  Annäherung  gleich  groß  aus- 
fallen, d.  h.  daß  sie  nicht  von  der  absoluten  Größe  der  Gefäße,  sondern  nur  von 


')  Durch  Streichung  der  Zahl  1000  erscheint  R  in  Millimetern. 
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dem  Quadrat  der  Geschwindigkeit  und  der  Größe  ip  abhängen.  Wir  würden 
sonach  für  gleiches  c  und  ip  beim  Durchfluß  durch  nebenstehende  Gebilde 
(Abb.  147)  je  den  gleichen  Verlust  an  Druckhöhe  zu  verzeichnen  haben,  wenn 
das  Verhältnis  der  Längen  a,  b  und  c  stets  dasselbe  ist. 

Diese  Tatsache  hat  bei  der  Konstruktion  der  Turbinen  und  besonders  bei  der 
Frage  Bedeutung,  inwieweit  man  von  kleinen  Versuchsmodellen  auf  das  Verhalten 
ähnlich  vergrößerter  Ausführungen  schließen  kann.     (Vgl.  S.  2 90 ff.) 


lU 


R 


Daraus,  daß  für  konstantes     ,-,     und    \\)    auch   -  ^    konstant  wird,   folgt  aber, 


konstant  wird. 


da   c=\2g{H  —  R]    d.   h.    c^  =  2g[H -- R\ 

R^-'R ^^^^^^^ 

Das  ergibt  die  zweite,  gleichfalls  im  Tur- 
binenbau bedeutungsreiche  Folgerung,  daß  die 
Reibungshöhe  unter  den  genannten  Voraus- 
setzungen dem  Gefalle  proportional,  bzw.  daß 
der  Wirkungsgrad  «,  den  wir  später  in  der  Form 

LT D 

e  =  -   ^—  kennen  lernen  werden  (S.  251),  bei 

geometrisch  ähnlichen  Turbinen  in  verschiede- 
nen Gefallen  annähernd  konstant  gesetzt  wer- 
den darf. 

In  Wirklichkeit  ist  freilich  der  Ausdruck 


nun    noch    weiter,    daß    auch 


"a 


d' 


ZA 


Abb.  147.    Ähnliche  Durchflußgefäße. 


^)  =  0,12  + 


y 


,      _  2r5 

F     ioog  +  2 

Ü 


[•?] 


1/1"  •  W 


(>43) 


keine  Konstante.  Die  tatsächliche  technische  Bedeutung  der  hier  vorkommenden 
fünf  Größen  und  ihrer  Änderungen  können  wir  aber  nur  durch  eine  zahlenmäßige 
Behandlung  kennen  lernen,  und  zwar  wird  es  am  förderlichsten  sein,  die  Größen, 
deren  Änderung  den  geringsten  Einfluß  haben  wird,  zuerst  zu  betrachten*). 

Da  dürfen  wir  zunächst  die  Dichte  \S\  ausscheiden,  die  sich,  wie  wir  gesehen 
haben  (S.  15),  in  praktischen  Fällen  mit  dem  Druck  höchstens  um  7a°/o  und  mit 
der  Temperatur  um  Va°/oo  ändert.    Sie  wird  hier  im  C:  G.  S.-System  =  i  gesetzt. 

In  zweiter  Linie  betrachten  wir  den  Einfluß  der  Zähigkeit  [»;],  die  ja  unter 
dem  Einfluß  von  Temperaturschwankungen,  wie  sie  die  Praxis  mit  sich  bringt, 
beträchtlichen  Änderungen  unterworfen  ist 

\r\\  bei  o^  =  0,0179,     bei  20"  =  0,0100. 

Der  Einfluß  von  [ry]  wird,  wie  aus  der  Gleichung  für  \\}  unmittelbar  folgt, 
dann  am  größten,  wenn  der  erste  plus  zweite  Summand  recht  klein,  der  dritte, 
den  [ij]  regiert,  aber  recht  groß  wird.  Das  tritt  ein,  wenn  die  Rauheit  ^  klein  ist, 
die  im  zweiten,  dem  > Rauheitsglied«,  im  Zähler,  im  dritten,  dem  »Zähigkeitsglied«, 


im  Nenner  vorkommt. 


n 


befindet   sich   zwar   im   zweiten  und  dritten  Sum- 


"*■)  Es  ist  dies  ein  hübsches  Schulbeispiel  zu  dem  in  der  Einleitung  hervorgehobenen  Unterscheiden 
der  Wichtigkeit  verschiedener  Veränderlichen. 


m 


V2 
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manden,  da  es  aber  im  ersten  fehlt,  wird  auch  hier  ein  kleines  jj  ^zw.  die  Klein- 
heit des  Gefäßes  die  Wirkung  von  [q\  vermehren.  Schließlich  muß  c  im  Nenner 
des  Zähigkeitsgliedes  möglichst  klein  gewählt  werden. 

Wir  nehmen  daher,  um  zu  sehen,  welchen  größten  Einfluß  [ly]  für  technisch 
gebräuchliche  Verhältnisse  haben  kann,  ein  kleines  und  glattes  Gefäß  mit  kleiner 
Wassergeschwindigkeit  an  und  ändern  [rj]  von  o"  bis  20".    Dafür  sei  nach  Abb.  148 

P  =  0,0044  '^^ 

U  =  2  '  0,222  ::^  0,4  m, 

\-±  F  ^/F 

I  I  ]^'0^  ^  =  o,oim,     ^  —  =  0,1 

Abb  148     Durchfluß-  ^^^   Wassergeschwindigkeit   werde    für   ein    Gefälle 

querschnitt.  //==  I  m  mit  o,6  V^2gH^)  =  2,66  m/sck  gewählt.    Dann 

ergibt  sich  mit  kleinem  g  =  0)0i8  und  mit  [rj\  =  0,0179 

0,018    .  2,5  0,0179 

ip  =  0,12  +  -' ^ -' — *-      - 

^  0,1         100  •  0,018  4-  2     2,66  •  0,1  •  I 

=  0,12  +0,18  +  0,044  =  0,344. 

Man  bemerkt  schon  hier  das  Zurückbleiben  des  Zähigkeitsglieds,  trotzdem 
die  beiden  ersten  Summanden  möglichst  klein  gehalten  wurden;  dieselbe  Rech- 
nung mit  [t]]  =  0,0100  bei  20"  ergibt  dementsprechend  mit 

xp  =  0,12  +  0,18  +  0,025  --  0,325 

nur  eine  geringe  Abnahme  des  Reibungsverlustes  von  344  auf  325,  d.  h.  um  et^^'a 
6°/o.  Das  ist  eine  Differenz,  die  in  Anbetracht  der  unsicheren  Schätzung  der 
Rauheit  im  allgemeinen  vernachlässigt  werden  kann;  denn  man  darf  auch  nicht 
vergessen,  daß  die  Reibungsverluste  selbst  meist  nur  als  ein  Korrekturglied  in 
die  Arbeitsgleichung  eintreten,  daß  somit  die  Korrektur  der  Korrektur  fuglich 
verschwindet. 

Immerhin  darf  gesagt  werden,  daß  der  Einfluß  der  Zähigkeit  bzw.  der  Tem- 
peratur in  besonders  günstigen  Fällen  und  wenn  die  Messungen  etwa  an  demselben 
Apparat  bei  geringer  zeitlicher  Unterbrechung  stattfinden,  wohl  festzustellen  ist. 

Was  den  Einfluß  der  Geschwindigkeit  r,  bzw.  des  Gefälles  betrifft,  so  findet 
auch  er  unmittelbar  nur  im  Zähigkeitsglied  statt.  Wir  machen  also  wieder  in 
gleicher  Weise   den  ersten  und  zweiten  Summanden  möglichst  klein,   den  dritten 

mit  großer  Zähigkeit  groß,  sodaß  wieder    y  ~j  ■=  0,1,  %  =  0,018  und  [rj\  =  0,0179. 

Die  Geschwindigkeit  wechseln  wir  dagegen  für  i  bis  100  m  Gefälle  zu  2,66  bis 
26,6  m/sek. 

Dann  ergibt  sich  im  ersten  Fall 

.   0,018  2,5  0,0179 

xl)  =  0,12  +  — i — •  --—7^ — - —  =  0,^44  , 

^         '      ^    0,1    ^100.0,018  +  2     2,66.0,1.1  '^^^' 

im  zweiten 

0,018    ,              2,5  0,0179 

V^  =  o,i2H — 1 ^   ,    -  ■  "^  /         —  =  0,304. 

0,1  100  •  0,018  +  2        26,6  .0,1-1 


1)  Ein  bei  Überdruckturbinen  gebräuchlicher  Wert. 
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Das  bedeutet  einen  Unterschied  von  13^/0,  der,  wenn  er  auch  für  abnorme 
Fälle  gerechnet  ist,  doch  nicht  so  leicht  übersehen  werden  darf,  und  zwar  wächst 
er  rasch  mit  Verkleinerung  der  Geschwindigkeit. 

Bei  größeren  Gefäßen  und  bei  größerer  Rauheit  verliert  aber  auch  er  bald 
jede  technische  Bedeutung,  denn  z.  B.  für 

F  -i/y 

jj  =  0,09  ;      \  jj=  0,3 

und  5  =  0)054  wird  unter  sonst  gleichen  Verhältnissen 

\\)  =  0,307  fiir  I  m  Gefalle,  und 
\\)  =  0,300  für  100  m  Gefälle, 

so  daß  die  Differenz  des  Verlustes  nur  noch  0,7^/0  beträgt. 

Die  Variationen  der  nun  folgenden  Größen  sind  viel  bedeutungsvoller  und 
mögen  gleichzeitig  behandelt  werden.    Sie  betreffen  den  sogenannten  hydraulischen 

F 
Radius  91  =  ,  v  und  die  Rauheit  5. 

Wir  nehmen  drei  verschiedene  Größen  der  Rauheit  an  und  berechnen  \\)  dann 

F 
für  je  vier  verschiedene  Verhältnisse  -jr  .    Dabei  werden  die  vordem  behandelten 

u 

Veränderlichen,    die   xp  so   wie   so   nur   geringfügig  alterieren,    in   den  mittleren 

Größenwerten  [(J]  =  i;  [»/]  für  10°  =  0,0131;  ^  =  10  eingesetzt. 

F 
Dann  ergibt  sich  für  den  Rauheitsfall  II  (S.  106),  d.  h.  g  =  0,018  mit  ^y  =  0,01, 

jj  =  — I  einem  Durchmesser  von  4  cm  entsprechen 

würde : 

,  .    0,018    ,  2,5  0,0131 


0,1         100-0,018  +  2      io-o,i-i 
=  0,12  +  0,18  +  0,00862  =  0,30862. 

Dieselbe  Rechnung  habe  ich  mit 

jr  =  0,09         0,25         0,64  m, 

bzw. 

d  =  0,36  1,0  2,56  m, 

sowie  für  die  Rauheitsfälle  III  und  IV  mit  g  =  0,036  und  ^  =  o»o54  durchgeführt. 
Zusammengestellt  liefert  das  die  Tabelle: 

F 


U  —  0,01 

0,09 

0,25 

0,64 

d  —  0,04 

0,36 

1,0 

2,56 

für  ^  —  0,018  ip       0,3086 

0,1829 

0,1577 

0,1436 

für  5  —  0,036  ip       0,4858 

0,2419 

0,1931 

0,1657 

für  5  —  0,054  ip       0,6644 

0,3015 

0,2289 

0,1880, 

wobei  freilich  nur  die  zwei  ersten  Dezimalen  praktische  Bedeutung  haben. 

Die  Ergebnisse  dieser  Berechnung  sind  in  Abb.  149   graphisch  aufgetragen. 

Man  bemerkt  aus  ihr,  daß  größere  Änderungen  von  tp  überhaupt  nur  bei  kleinen 

F 
Gefäßen,    etwa   für  ^  kleiner  als   5  cm,   d.  h.    für  Kreisform   bei  Durchmessern 
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unter  20  cm,  vorkommen.  Dabei  spielt  aber  sowohl  die  Änderung  der  Gefaß- 
größe, als  auch  die  der  Rauheit  eine  große  Rolle,  die  mit  den  kleinsten  Gefäß- 
größen ganz  rapid  zunimmt. 

Auf  S.  2  99  ff.  ist  ausgeführt,  in  welcher  Weise  diese   Untersuchungen   für  die 
Bewertung  ähnlich  gebauter  Turbinen  in   verschiedenem  Gefälle   benutzt  werden 

können,  und  daß  insbesondere  beim  Über- 
gang auf  verkleinerte  Ausführung  die 
größte  Vorsicht  am  Platz  ist. 

Zur  leichteren  Anwendung  der  Biel- 
schen  Gleichung  habe  ich  für  technisch 
wichtige     Rauheitsfälle  'J     den    Klammer- 


QTO 


aeo 


Q50 


QW 


QJO 


OJO 


QfO 


{ 

\ 

^ 

^ 

^ 

/-QIS^ 

^v. 

' — 

1 

~~ 

—f'a 

136 
18 

f'O^ 

ai    02    05    a^    as    0.6    07  F/u 


ausdruck  xb  für  die  Werte   ,,  =  0,001  m 

b 

bis     10  m     und     die     Geschwindigkeiten 

c  =  0,5,  1,0,  2,5  und  10  m/sek  bei  12^  C 

Wassertemperatur     ausgerechnet    und    in 

der  Tabelle  S.  1 1 1  zusammengestellt. 

Die   kleinen  Geschwindigkeiten   liegen 

bei   den  kleinsten   Profilradien    und   Rau- 


Abb.  149.     Biel-Konstante  für  verschiedene 

Rauheit  (f  statt  5),  abhängig  von  der  Gefäßgröße,   heitszahlen   innerhalb    der   von    BlEL    als 

obere  Grenzgeschwindigkeit  bezeichneten 
Geschwindigkeiten ').  Die  entsprechenden  Werte  von  ip  würden  zu, große  Reibungs- 
höhen ergeben  und  sind  deshalb  weggelassen.  Dagegen  sind  sie  für  die  großen 
Werte  von  ^  durchweg  eingeführt,  auch  wenn  die  rauhen  Wandungen  bei  den 
kleinen  Profilradien  praktische  Bedeutung  nicht  mehr  besitzen. 

Zur  Erweiterung  der  Kenntnis  der  Rauheitszahlen  aus  der  Untersuchung  aus- 
geführter Anlagen  berechnet  sich  5  nach  der  Bielschen  Gleichung  zu: 


s=S( 


lOOl//—  12  — 


V3t 


+ 


(14^) 

y)  Andere  Erfahrungsformeln. 

Es  gibt  in  Literatur^)  und  Praxis  noch  eine  Menge  anderer  Erfahrungsformeln 
für  die  Bestimmung  der  Reibungshöhe,  die  zumeist  einfacher  gebaut  sind  und  daher 
nicht  so  genau  der  Wirklichkeit  entsprechen  können,  wie  es  die  Bielsche  Gleichung 
zu  tun  scheint. 

Ich  werde  mich  deshalb  hierbei  kurz  fassen  und  lediglich  auf  die  wichtigsten 
in  Betracht  kommenden  Formeln  und,  zur  leichteren  Orientierung  in  der  Literatur, 
auf  die  dabei  auftretenden  Umschreibungen  hinweisen. 

Häufig   setzt  man  die  Bewegungsenergie  in  der  Form  in  die  Formel  ein, 

manchmal  führt  man  den  Durchmes^r  einer  Röhre  ein  oder  läßt  auch  die  Gefäß- 


i)  Wobei  neben  Biel  auch  Angaben  aus: 
draulisches  Rechnen  berücksichtigt  wurden. 
a]  Biel,  Forschg.  Arb.  Heft  42  S.  41. 
3]  HCtte,  I,   191 1,  S.  293. 
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dimensionen  ganz  weg.    Für  den  ersten  Fall  ist  der  Koeffizient  q,  für  den  zweiten 
k,  für  den  letzteren  ^  üblich.    Ihre  Definition  ergibt  sich  durch  Gleichsetzen  von 

„         /^'  (//  /      r'  4./      ^'  /       ^"     .         ^'  , 

I^jO       1000         F\U   2g    ^  d        2g    ^         d      2g  2g  ^     -^^ 

daraus  folgt 

^  =  4-e  =  -^f^«/'  =  o,0785./'  =  c4  =  ^7^-      ■  {146) 

^  2g  .  r      .  -r      d  ^       F  ,  ^ 

Q  =  —  =  --—'  ip  =  0,0196  i/;  =  C  — ,  =  C    , ,.  147 

d  F 

i//=  12,7  .  1  =  50,8  .  ß=  12,7  Cy^  50,8 '-y-^-  ^  (148) 

Bei  der  Berechnung  an  Flüssen  und  Kanälen  erscheint  die  Formel  mit  q  meist 
nach  der  Geschwindigkeit  aufgelöst  als 


n  nu 


c  = 

(^ 

dabei    bedeutet      -  das  Relativgefalle   des  Flußlaufs  und  die  Größe    V  —  wird 

meist  als  Erfahrungswert  angegeben'). 

Am  bekanntesten  sind  für  Leitungen  die  Formeln  von  Weisbach  "*),  Darcy'') 
und  Lang  \  für  Kanäle  die  von  Weisbach  \  Bazin  ')  und  Kuiter  ^j.    Die  Weis- 

BACHsche  Formel  für  Rohre  lautet: 

.  ,    0,00947 

l  =  0,01439  H -. — -  ,  (150! 

yc 

sie  genügt,   wenn  der  Rohrdurchmesser  größer  als  10  cm  und  wenn  die  Wasser- 
geschwindigkeit größer  als  2  m/sek  ist. 

Die  Formel  von  Darcy 

.  ,   0,000508 

A  =  0,0199  H ^  —  (15O 

liefert  brauchbare  Werte   fiir  alle  Durchmesser,   wenn  c  etwa  gleich  0,25  m/sek. 
Lang  gibt  für  vollkommen  glatte  Rohre 

.    0,0018 
/  =  0,012  +  -^-,  (152) 

yc  •  d 

für  Rohre  mit  ganz  geringen  Unebenheiten 

,  .    0,0018 

A  =  0,020+ -^-.  (153) 

Wenn  c  •  d  nicht  zu  klein  wird,  kann  im  Mittel  einfach  A  =  0,02  gesetzt  werden. 

Pfarr  wendet  einen  Koeffizienten  \\>k  an,  dessen  Zahlenwert  mit  dem  Bielschen 
Klammerausdruck  übereinstimmen  sollte*). 

Wird  der  Rohrdurchmesser  d  durch  Ablagerungen  auf  d*  vermindert,  so  wächst 
der  Reibungsverlust  bei  gleicher  Wasserförderung  und  unter  Voraussetzung  gleicher 


»)  HÜTTE,  191 1,  l,  S.  310/11;  Weyrauch,  Hydraulisches  Rechnen,  2.  Aufl. 
2)  HÜTTE,  191 1,  I,  S.  293. 

3)   HÜTTE,    1908,    I,    S.  281. 

4)  Pfarr,  2.  Aufl.,  S.  651. 
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Rauheit  mit  der  fünften  Potenz  des  Durchmesserverhältnisses;  denn  da  die  Wasser- 
geschwindigkeit umgekehrt  mit  dem  Querschnitt  zunimmt,  haben  wir 


^==^ 


mit 


R  = 


wobei 


j9 


■  x  =  ~ 


l    d 


(t)' 


2g  d  d'      2g 

(T)=(^r. 


2^ 


(154) 


Für  Flüsse  und  Kanäle  setzt  Weisbach  im  Mittel 


V?=5X. 


Für    genauere 


Erfahrungswerte  vergleiche  die  Tabelle  S.  iii  bzw.  die  Fußnoten  auf  S.  112. 


3.  Erfahrungswerte  bei  Querschnitts-  und  Richtungsänderungen 

der  Leitungen. 

a)  Allmähliche  Beschleunigung  und  Verzögerung. 

Die  Grundzüge  der  in  diesem  Abschnitt  besprochenen  Erfahrungswerte  er- 
scheinen am  klarsten,  wenn  man  die  durch  eine  Verzögerung  des  Wassers  zu 
erwartenden  Reibungsverluste  mit  denen  vergleicht,  die  bei  gleichbleibender  Ge- 
schwindigkeit oder  bei  Beschleunigung  auftreten. 

Bei  gleichmäßiger  Geschwindigkeit  und  noch  mehr  bei  der  Beschleunigung, 
Abb.  150,   des  Wassers,  wird  die  jeweilige  Wasserbewegung  wenigstens  in  ihrer 


Abb.  150.    Verjüngtes  Durchflußgeftß. 


Abb.  151. 


Hauptströmung  eindeutig  erzwungen.  Letztere  wird  an  den  verschiedenen  Stellen 
eines  Querschnitts  von  der  als  mittlere  Wassergeschwindigkeit  gekennzeichneten 

Größe  ^  =  -^  nicht  sehr  verschieden   sein ,  und  der  gesamte  Verlust  wird  sich 

z.  B.  bei  der  allmählichen  Verengung  einer  Rohrleitung  als  die  Summe  aus  den 
für  gerade  Leitungen  gefundenen,  für  die  wechselnden  Querschnitte  und  Ge- 
schwindigkeiten berechneten  Reibungshöhen  ergeben  (S.  112). 

Ganz  anders  ist  es  bei  den  Querschnittserweiterungen,  Abb.  151;  hier  liegt 
kein  zwingender  Grund  vor,  daß  die  vorherrschende  Strömung  der  mittleren  des 
Querschnitts  auch  nur  annähernd  entspräche.  Es  ist  im  Gegenteil,  wenn  man 
die  Größe  der  Bewegungsenergie  der  durch  den  engsten  Querschnitt  hindurch- 
strömenden Wassermasse  beachtet,  viel  wahrscheinlicher,  daß  der  in  die  Erweiterung 
austretende  Strahl  noch  eine  Zeitlang  mit  der  ihm  innewohnenden  Geschwindig- 
keit weiter  schießt,  als  daß  er  sich  auf  die  mittlere  Geschwindigkeit  unter  Bildung 
eines  entsprechenden  Druckrückgewinns  verzögert.   Der  in  den  erweiterten  Quer- 


Camercr,  Wuserkraftmuchinen. 
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schnitt  hineinstürzende  Wasserstrahl  gleicht  somit  in  gewissem  Sinn  einem  im 
Wind  flatternden  Band,  das  sich  wieder  in  kleinere  Bänder  auflösen  mag,  die  wie 
Würmer  durcheinander  kriechen,  bis  ihre  Bewegungsenergie  soweit  verbraucht  ist, 
daß  sie  der  mittleren  Geschwindigkeit  des  erweiterten  Querschnitts  annähernd 
entspricht,  und  es  ist  nur  selbstverständlich,  daß  die  schon  erwähnten  Sekundär- 
strömungen und  Schwingungen  hierbei  eine  wirksame  Rolle  spielen. 

In  solchem  Fall  wäre  die  gesamte  Differenz  der  Bewegungsenergien  im  ur- 


sprünglichen und  im  erweiterten  Rohr 


^«  — ^« 

-^ vernichtet. 

2^ 


So  schlimm  ist  es  nun  im  allgemeinen  nicht  Die  Tendenz,  die  Haupt- 
strömungsrichtung beizubehalten,  verbunden  mit  der  Adhäsion  der  Wasserteilchen 
an  der  Wandung,  bringt  es  mit  sich,  daß  in  der  Tat  auch  eine  Wasserverzögerung 
eintritt,  die  in  nützliche  Druckenergie  umgesetzt  wird;  und  die  um  so  größere 
Bedeutung  gewinnt,  je  allmählicher  die  Querschnittserweiterung  ausgeführt  ist,  und 
die  man  sich  nach  Prof.  Escher  etwa  aus  der  Zusammenschiebung  verständlich 
machen  kann,  die  eine  Marschkolonne  erfahrt,  deren  vorderste  Glieder  auf- 
gehalten werden. 

Wie  dem  auch  sei,  man  erkennt  jedenfalls,  wie  bedenklich  vom  Standpunkt 

der  Energieersparnis  alle 

Wasserverzögerungen 
angesehen  werden  müs- 
sen, und  wir  werden  in 
der  Tat  sehen,  daß  alle 
besonders  großen  Ar- 
beitsverluste bei  Wasser- 
strömungen auf  Verzöge- 
rungen zurückgeführt 
werden  können. 

Für  die  Reibung  an 
der  Rohrwand   erhalten  wir  nach  S.  112  auf  der  kleinen  Strecke  dx  (Abb.  152) 

,  ^       l        dx        c"" 

cL  Js.  ~ — '  —  • •  — •  • 

d     cos  d\2     2g 


-^- 


Abb.  152.     Konisches  Rohr. 


Mit 


r  =  X  tg  8I2; 


dx 


—  dr 


dR=  —  k- 


cos  Ö/2       sin  ä/2 
dr        r\     cl 


und  -  =  - »  = 


~F 


2 r sind/2  r*    2g'' 
danach  die  Reibung  zwischen  F^  und  F^ ,  wenn  i.  =  konstant  gesetzt, 


«•a 


Ji=-  l. 


dr 


R  = 


8  sin  d 


2sin(}/2      2  g 


2  sin  öl  2  2  g 


4  \K       r\\ 


Tz 


') 


2g 


(155) 


')   HÜTTE,    191 1,  I,   S.  306. 
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die  erfahrung^emäO  bei  Beschleunigung  (Abb.  153a)  den  Gesamtverlust  darstellt, 
wenn  Ä  etwa  dem  engeren  Teil  der  Leitung  entspricht. 

Bei  albnählicher  Verzögerung  F,1;>F,y  Abb.  153b,   tritt  noch  ein   zweites 
Glied  hinzu "],  so  daD  dann 

F 
Man  findet  danach  z.  B.  für  J*  im  ersten  Falle 

F^  a 

=  Vif    im    zweiten  =  2,    je    mit   5  ^  10"   und  ^ TjTl 

X  1=  0,022,  und  mit  c,  =  4m/sek  im  ersten  und  "^-^^C^Lm^^T  11"  1 

bei  gleicher  Wassermenge  mit   c,  =  2  m/sek  im 

zweiten  Fall,  fiir  die  Beschleunigung: 


fiir  die  Verzögerung:  Abb.  153.    a  AUmiUil[che  Beschleu- 

I  j       nigung,   b  AUmShlicIie  Veraögenmg. 

R^-^. — -  (4—  i)-?-^  +  (2  —  i)'.sin  10"  — 
8sm5°'^  ig      ^  2g 

=  0,019  (wie  vorhin)  -)-  0,17365  ■  0,204  ^  0,019  +  O)0354  1 

R  =  0,0544  m. 


Abb.  154.     Drackmessung  nach  K.  Andkes. 

Die  günstigste  Rohrform  ergibt  sich  für  eine  mit  ~  gegebene  Verzögerung, 

durch  Differentiation  von  R  nach  der  Rohrlange.    (Vgl.  dazu  S.  488.) 

Die   angeführten  Formeln  stammen  von  FlIEGNER').     In   neuester  Zeit   hat 

■I  HÜTTE,  191  't  I>  S.303.  (f  und  it  getrennt  aufgeführt!),  Beispiel  des  Venturi-Wassermessers,  S.  305, 
'   Fi-MGNER.     Civilingenienr.     1875,  S.  97. 
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K,  Andres  weitgehende  Versuche  über  den  Dnickrückgewinn  angestellt').  Er 
hat  dabei  nach  Abb.  154  in  die  Achse  des  MeDkanals  ein  dünnes  Meßröhrchen 
nach  Stodola  eingeführt,  durch  dessen  senkrechte  Anbohrungen  der  jeweilige 
Druck   bestimmt   wurde.     Die   graphische   Auftragung   des   letzteren,   sowie   der 

Bewegungsener^e  ■ —  über  der  Kanalachse  ließ  die  jeweilige  Druckumsetzung  bzw. 

die  Reibungsverluste  unmittelbar  erkennen.  Dabei  hat  Andres  nicht  nur  eine 
groDe  Zahl  von  Röhren  verschiedenen  Querschnitts,  verschiedener  Rauheit  und 
verschiedener  Erweiterung  untersucht,  sondern  auch  den  Zustand  des  eintretenden 
Wassers  durch  eingesetzte  Siebe  und  SchraubenBächen  variiert.  Er  fand  dabei 
(S.  1641): 

1.  Das  Ergebnis  ist  im  Untersuchungsbereich  von  ^  =  10  m/sek  bis  40  m/sek 
ungeändert. 

2.  Die  Umsetzung  ist  bei  rundem  Querschnitt  besser  wie  bei  viereckigem. 

3.  Kegelförmige  Erweiterung  ist  besser  als  solche  mit  linearem  oder  paraboli- 
schem Druckanstieg. 

4.  Bearbeitete  Querschnitte  sind  günstiger  als  unbearbeitete. 

Bei  diesen  Messungen  wurde  die  Bewegungsenergie  stets  aus  dem  Quadrat 
der  mittleren  Geschwindigkeit  bestimmt,  womit  nach  S,  65  eine  gewisse  Ungenauig- 
keit  vericnüpft  ist.  Diese  wird  naturgemäß  beim 
ten  Wasser  am  größten  und 
s  auch  andeutet,  zu  dem  un- 
iiechnungsschluß ,  die  Druck- 
virbelndes  Wasser  günstiger  als 
tes  Wasser. 

^r  diesen  Gegenstand  verwiesen 
09,WElsßACH,    Experimental- 
Bänninger,    Z.  g.  T.,    1906, 
Mnrichtung  zur  künstlichen  Ver- 
illes  bei  Turbinenanlagen,  Z.  g. 
T.,  1Q08,  S.  524  und  Hoch- 
schild, Versuche  über  die 
Ström ungs Vorgänge    in    er- 
weiterten und  verengten  Ka- 
nälen.     Forschungsheft  114 
und  Z.,   1913,  S.  655. 

Der  Venturi-Wasser- 
Abb.  155.    Venturi-Wassennesser  mit  parallel  geschiltetem  Teil-      messer,   der  VOn  HERSCHEL 
Wassermesser  (Siemens  &  Halske:.  erfunden  wurde,  benutzt  eine 

in  eine  geschlossene  Rohr- 
leitung eingeführte  allmähliche  Beschleunigung  mit  anschließender  Verzögerung, 
um  durch  die  hervorgerufenen  Drucbuntersdhiede  die  Wassergeschwindigkeit  und 
damit  die  sekundliche  Wassermenge  fiir  jeden  Augenblick  angeben  zu  können. 

')  Anmies,  Versuche  über  die  Umsctiung  von  Wassergeschwindigkeit  in  Druck.     Mitteilung  übet 
Forschungsarbeiten,  Heft  76.     Aucli  Z.,  1910,  S,  1$^$. 
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Abb.  130,  S.  88,  sowie  Abb.  155  zeigen  solche  Wassermesser.  In  letzterer  An- 
ordnung ist  zur  Ablesung  über  längere  Zeit  noch  ein  Wassermesser  mit  Flügel 
und  ZsUilwerk  in  Parallelleitung  beigefügt.  Beim  Venturi-Wassermesser  benützt 
man  im  allgemeinen  den  Druckabfall  zwischen  o  und  i,  wo  nur  unbedeutende 
Reibungsverluste  auftreten,  zur  Messung,  obwohl  auch  zwischen  i  und  2  die  Ver- 
luste durch  eine  sehr  langsame  Verzögerung  in  geringen  Grenzen  gehalten  werden. 
Aus  den  Arbeitsgleichungen  folgt  dann,  wobei  c^  =  c^  und  c^  =  c^  nach  S.  67 


$o+Xc 


.9 


2^ 


^t  +  %xj^  +  K,  und  mit  Xr=Xo  =  Xy 


Mit  R.  =  i.x  ;^;  X  ^(i  -  (^)  V  t]  =  h , 


und  Q  =  c,F,. 


(>57) 


Die  Venturimesser  werden  durch  Versuch  geeicht,  dazu  häufig  mit  Selbst- 
schreibung ausgeführt,  die  erkennen  läßt,  welche  Wassermengen  jederzeit  bewegt 
worden  sind. 

Für  J  >  90°  versagt  das  zweite  Glied  der  Gleichung  156,  denn  es  geht  bereits 
für  d  =  90®  in  seinen  Größtwert  über,  einen  Wert,   den  auch  der  für 


b)  plötzliche  Erweiterung  (Abb.  156) 

nach  BoRDA  und  Carnot  abgeleitete  Ausdruck  besitzt. 

Führen  wir  nämlich  die  Kraft  P  ein,  welche  die  von   i  nach  2  gelangende 
Wassermasse  tn  um  6  verzögern  muß^  so  ist 

Die  ICraft  P  wird  durch  die  Druckdifferenz 
in  2  und  i,  und  zwar  bei  letzterem  gleichfalls 
im  erweiterten  Querschnitt  dargestellt  und  ist 

daher  ^=  F^Ky  —  F^* K  '  7- 

Für  die  Masse  setze  ich  die  sekundliche 


Masse   mal   der  Zeit  m  = 


Q-y 
g 


•  /  und  für 


die  Verzögerung  die  Geschwindigkeitsänderung 

ein.    Daraus  folgt, 


durch  die  Zeit  b  ==  - — —^ 


Abb.  156.    Durchfiußgeföß  mit  plötzlicher 
Erweiterung. 


wenn  noch  Q  durch  F^  •  c^  ersetzt  wird,   da  -F,,  y  und  /  hinausfallen: 

Jk  -  //.  =  ^^-  "~  " 


g 


Dieser   Druckrückgewinn  ist   nun  kleiner  als   die   Abnahme  an  Bewegungs- 
energie  -^ . 
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Die  Differenz  beider 


stellt  somit  den  theoretischen  Verlust  Ji  dar. 

Zum  Vergleich  multipliziert  man  das  zweite  Glied  mit  —  und  erhält 


21:,  c.   ,  zc: 


_K-^J' 


(15S) 


Man  kommt   in  einer  freilich   weniger   einwandfreien  Weise   auch   durch   die 
Gleichung  für  den  StoDverlust  (Abb.  157)  [s.  auch  S.  5]. 

unter  der  Annahme,   daD  C,  sehr  viel  größer  sei  als  C,,  auf  dasselbe  Resultat. 


Abb.  157.     Dirclcter  Stoß. 


dLip-tJ 


Abb.  159.     Verluste   bei  plätzlicher  Erweiterung  nnch 

dem  Queischnittsverhältnis  F-ilFi  geordnet. 

77  bis  VV  gemessene  Druckverluste  für  die  Geschwin- 

diglieiten  t,  =  0,31,    1,11,   1,73,  2, 18  und  2,88  m'sek; 

aa    geben    die  entsprechenden    Energicdiffereoien     aus 

-'       — ;     W  die  entsprechenden  CAKNOT-Werte 


Abb.  158.    DurchfluDgeMi  mit  plötz- 
licher Erweiterung. 

Experimentelle  Untersuchungen, 
die  Baer,  als  damaliger  Studieren- 
der unserer  Hochschule  nach 
Rücksprache  mit  mir  über  diesen  ^^      ' 

Gegenstand  mit  sehr  hübschen 
Ergebnissen  an  vertikal  gestellten 
Röhren  (Abb.  158)  verschiedener  Erweiterung  ausgeführt  hat"),   zeigten,   daß  die 


wirklichen  Verluste  zwischen  dem   CARNOTschen  Wert 


und  der  Größe 


— ~  liegen,   die  der  gesamten  Differenz  der  Bewegungsenergie  zwischen  den 

Funkten  i  und  2  entspricht. 


')  Dingleb,  1907,  S.  177. 
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Die  Verluste  ergaben  sich  daher  einfach  als  Differenz  von: 


mit  der  Genauigkeit,  mit  der  der  abgelesene  Lagendruck  sowie  die  aus  Q  und  F 
berechnete  Bewegungsenergie  die  Mittelwerte  der  in  den  betreffenden  Querschnitten 
vorhandenen  EnergiegröOen  darstellten. 

Es  zeigte  sich,  wie  aus   beigefügtem  Verlustdiagramm  (Abb.  159)  ersichtlich 

ist,  daß  der  Carnot- Verlust  öd  um  so  genauer  stimmte,  je  kleiner  das  Verhältnis 

f 
'  gewählt  war,   daß   dagegen  bei   großer  Querschnittserweiterung  beinahe  die 

ganze  Differenz  der  Bewegungsenergie  ää  verloren  geht. 

c)  Kontraktion. 

Mit  der  jetzt  folgenden  plötzlichen  Verengung,  sowie  mit  den  Ablenkungen 
durch  Bogen  und  Knick  tritt  eine  neue  Erscheinung  auf,  die  ihrer  großen  Be- 
deutung wegen  eine  eigene  Besprechung  verdient:  »die  Kontraktion c. 

Infolge   der  Trägheit  können  die   bewegten  Wasserteilchen   nicht   plötzliche 
Richtungsänderungen  ausfuhren.     Wenn  daher  das  Gefäß  solche  Richtungsände- 
rungen vorschreibt,  so  folgt  ihnen  die  Hauptströmung  des  Wassers  nicht  genau, 
sondern  fließt  in  größerem    oder  kleinerem  Bogen   um  die 
betreffende  Ecke  herum  (Abb.  160).    Damit  erfahrt  die  Haupt- 
strömung bei  sonst  gleichbleibenden  Kanaldimensionen  zu- 
nächst  eine   Querschnittsverminderung   bzw.   eine  Beschleu- 
nigung. 

Es  verdient  nun  besonders  hervorgehoben  zu  werden,  daß 


//Y/////yjY///y/yy/// 

hiermit  ein  wesentlicher  Reibungsverlust  nicht  verbunden  ist,        '/l    e     K       kt' 
so  wenig  wie   in  den  Beispielen  der  Wasserbeschleunigung,  ^^  Kanaleck. 

die  wir  im  vorangegangenen  Abschnitt  kennen  gelernt  haben. 
Die  großen,  im  allgemeinen  als  Kontraktionsverluste  angesprochenen  Energie- 
aufwendungen treten  erst  später  ein,  und  zwar  einmal  durch  die  Sekundär- 
strömungen, die  durch  die  Zentrifugaldruckdifferenzen  am  inneren  und  äußeren 
Rand  des  Kanals  hervorgerufen  werden  (vgl.  Abb.  69  nach  Isaachsen'^),  vor 
allem   aber    durch   die  Wasserverzögerung   der  Hauptströmung   auf  den  vollen 

^»  —  c* 
Kanalquerschnitt,  bei  der  annähernd  die  ganze  Energiedifferenz  — {cl  an  ein- 

geschnürter  Stelle,  cl  im  gleichmäßig  durchflossenen  Querschnitt)  vernichtet  sein 
dürfte. 

Dabei  zeigt   sich  die  Wichtigkeit,   nicht   mit  der  mittleren  Geschwindigkeit 

c  =  ^  zu  rechnen,  mit  der  diese  Differenz  gar  nicht  in  die  Erscheinung  treten 

würde. 

Damit  versteht  man  aber  auch  ohne  weiteres  die  Verlustquelle  fiir 


>}  Cmlingenieur,  1896,  S.  367. 
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d)  Plötzliche  Verengung, 

wie  sie  z.  B.  beim  unmittelbaren  Anschluß  einer  Rohrleitung  an  ein  Gefäß  auf- 
tritt (Abb.  i6i). 

Durch  die  Trägheit  wird  die  Hauptströmung  zunächst  bei  i  zusammengezogen. 

Der  wesentliche  Verlust  entsteht  dann  wieder  erst  wäh- 
rend der  Verzögerung  auf  den  vollen  Querschnitt  bis  2. 
—  Nach  Weisbach")  wird  hier  beim  Querschnittsverhältnis 


F. 


=  0,01 


Abb.  161.    Plötzliche  Ver- 
engung. 


0,1 


0,2 


0,4        0,6        0,8 


wobei 


t  =  o,50    0,47     0)42     0,33     0,25     0,15, 

R  =  Z- 


2g 


(160) 


Abb.  162.    Scharfer  Rohr- 
ansatz. 


Solche  Strömungen  sind  sehr  empfindlich  für  die  ge- 
ringsten Ausführungsunterschiede.  So  kann  z.  B.  durch 
eine  ganz  kleine  Abrundung,  ein  sogenanntes  Brechen  der 
Kanten,  der  Verlustkoeffizient  f  leicht  von  0,5  auf  die 
Hälfte,  d.  h.  auf  0,25  verringert  werden. 

Ragt  dagegen  ein  Ansatzröhrchen  mit  stumpfen  Kanten 
in  den  Behälter  hinein  (Abb.  162),  so  wird  C  auf  0,56  ge- 
steigert und  kann  für  messerscharfe  Kanten  sogar  den  Wert 
1,30  annehmen! 


e)  Knierohr. 

Auch  hier  treten,  wie  Abb.  163  andeutet,  Kontraktionswirkungen  auf,   deren 

Verzögerungsausgleich  wieder  zu  besonders  großen  Ver- 
lusten Anlaß  gibt. 

Nach  Weisbach")  findet  man  für  Rohre  von  3  cm 
Durchmesser  angenähert 


Abb.  163.     Knierohr. 


R 


=(. 


s 


Sin — \-  2  sin*  — I  — 
2  2}  2g 


.:„4  <J 


(161) 


f)  Krümmer. 

Bei  Krümmern  erscheint  die  Verzögerung  nicht  so 
offensichtlich  wie  beim  Knierohr.  Sie  ist  aber  auch 
vorhanden,  da  im  Krümmer,  wie  wir  später  (S.  160) 
sehen  werden,  infolge  der  Zentrifugalkräfte  des  abge- 
lenkten Wassers  eine  andere  Geschwindigkeitsverteilung 
über  eine  Querschnittsfläche  herrscht,  wie  im  geraden 
Rohr  (Abb.  164). 

Es  werden  dementsprechend  sowohl  beim  Übergang 
vom  Rohr  in  den  Krümmer  als  umgekehrt  an  einigen 
Stellen  des  Querschnitts,  sofern  seine  absolute  Größe  konstant  bleibt,  Verzöge- 
rungen auftreten,  die  für  die  in  Frage  kommenden  Verluste  maßgebend  sind. 


Abb.  164.     Eine  theoretische 

Geschwindigkeitsverteilung  im 

Krümmer. 


»)  Hütte,  191 1,  I,  S.  305. 

2]  Vgl.  Weisbach,  S.  1044.  —  Hütte,  191 1,  I,  S.  299. 
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Man  versteht  daher  auch,  daß  die  Erfahrungszahlen  hier  nur  den  Krümmungs- 
radius, nicht  aber  den  Krümmungswinkel  berücksichtigen.  Für  die  Gesamtlänge  des 
Krümmers  ist  dabei  der  Reibungsverlust  ebenso  wie  fiir  gerade  Rohre  zu  berechnen. 

Für  den  Ein-  und  Austrittsverlust  hat  sich  für  d  bzw.  «  =  3  cm  und  q  =  Krüm- 
mungsradius des  mittleren  Wasserfadens  beim  Kreis-  bzw.  beim  Rechteckquerschnitt 
ergeben*): 

o,i3  +  o,i6(-)    |  — .     (162)  bzw.  7?=(o,i24  +  o,274  y       j—    (163) 

g)  Zusammenfassung. 

Gemeinschaftlich  für  all  diese  Erfahrungsgleichungen  ist  (vgl.  S.  106)  der 
dimensionslose  Charakter  des  die  Konstruktionsgrößen  betreffenden  Gliedes,  wo- 
nach in  geometrisch  ähnlichen  Gefäßen  bei  denselben  Wassergeschwindigkeiten 
die  gleichen  Verluste  zu  erwarten  sind. 

Für  eine  Leitung  mit  verschiedenen     TT^^^ 
DurchflußteUen  (Abb.  165)  addieren  sich     -^z-_rz^rz 
deren  Reibungshöhen  als  2R,  so  daß 
man  im  ganzen  anschreiben  kann:  — ^_^ 

wenn  e  den  Eintritts-,  a  den  Austritts- 
querschnitt für  die  betreffende  Unter- 
suchung bezeichnet. 

Dabei  ist  fiir  die  Bestimmung  von  Abb.  165.    Wechselnde  Durchflußleitung. 

JSR    zu   bemerken,    daß    zu  den,    die 

plötzlichen  Übergänge,  die  Krümmer  und  Knierohre  nach  Ziffer  i — 4  und  6 — 7  der 
Abb.  165  betreffenden  Verlustgrößen  nach  den  oben  angeführten  Erfahrungszahlen 
noch  die  einfache  Rohrreibung  zu  addieren  ist,  während  die  Gleichungen  von  R 
fiir  Verengung  und  Erweiterung  von  Ziffer  4 — 6  den  gesamten  Verlust  einschließen. 

Wir  können  daher,  wenn  die  einzelnen  Verlustkoeffizienten  mit  ^,  l^  C3  usw. 
bezeichnet  werden,  anschreiben:  (164} 

Daraus  läßt  sich  für  gegebene  Leitungsdimensionen  und  für  eine  erwünschte 
Ehirchflußmenge  die  jeweilige  Geschwindigkeit  und  damit  der  gesamte  Druckabfall 
unmittelbar  und  in  einfacher  Weise  berechnen. 

Weniger  einfach  liegt  die  Aufgabe,  wenn  die  Wassermenge  Q  berechnet  werden 
soll,  die  bei  gegebener  Gefallsdifferenz  die  Leitung  durchfließt.  Man  erhält  dann 
eine  quadratische  Gleichung  fiir  Q. 

Wenn  schließlich  die  Rohrdimensionen  aus  Wassermenge  und  Gefalle  bestimmt 
werden  sollen,  ist  das  direkte  Verfahren  nicht  mehr  tunlich,  da  diese  Dimensionen 
z.  T.  in  die  VerlustkoefHzienten  eintreten.  Man  kommt  dann  rascher  durch  ein 
indirektes  Verfahren  zum  Ziel,  indem  man  z.  B.  das  notwendige  Gefälle  für  drei 
verschiedene  Rohrdurchmesser  berechnet  und  auf  graphischem  Wege  die  gewünschte 
Dimension  interpoliert. 

»}  Hütte,  191 1,  I,  S.  299.  —  Weyrauch,  Hydraulisches  Rechnen,  1909,  S.  41. 
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Beispiel  I.     Es  sei  der  Reibungsverlust  zu  berechnen  für  den  Durchfluß  von  Q  =  1,65  m^  sek 
durch  die  Rohrleitung  des  Elektrizitätswerkes  Raabklamm: 

gegeben:  Q  =  1,6$  m^/sek; 

Rohrdurchmesser  =  1250  mm,    F=  1,225  m^; 

1,65  ,    ,  j       ^' 

c  =  — — --  =  1,347  m/sek     und     —  =  0,0925  m: 
1,225  '^^'     ^  2^         '  ^  ^      ' 

1.  Verlust  durch  Rohrreibung  /^r.    Länge  des  gestreckten  Rohrstranges  (einschließlich  Krümmer- 
längen) =s  103,24  m. 

Nach  Lang  ist 

0,0018 
X  ==  0,020  H z^ =  0,020  H-  0,00139  =  0,02x39; 

V  1,347-  1,25 
«  /  c^                         103.24 
/»r  «=  A  .  -  —  =  0,02139 0,0925  =  0,1633  m  . 

a  2g  1,25 

2.  Verlust  durch  Krümmung  /?k  (4  Krümmer): 

«.-(o,>.^o„4(^j"+|l)"+(;^)"+(£-!"]). 

-'  -  $  («'+-■'  [(i?)*"+ (■5)""+ mr-^iW"])  ■■ 

Rk=^  —  (0,52  -h  0,16  •  0,481)  =  0,0925  .  0,597  =  0,055  m. 


3.  Eintrittsverlust: 


^:? 


Re  =  Kontraktionsverlust  =  C  •  —  ;  mit  C  =  0,15  : 
i?e  s=  0,15  .  0,0925  =  0,0139  m. 
Gesamter  Verlust  in  der  Rohrleitung: 

2R  =^  Rr  +  Rjk -{- Re  =  0,1633  +  0,0550  -h  0,0139  =  0,2322  m. 

Beispiel  IL     Wieviel   Wasser   kann    dieselbe   Leitung   fördern,    wenn    ein    Druckverlust   von 
2^R  =s  1^2  m  zulässig  erscheint? 

Nach  der  Aufstellung  der  Einzelverluste  im  vorigen  Beispiel  ist: 

£R=  Rr-Jf-Rk  +  Re 


und 

_    lR'/^'2g 

'~[*-7+-1°''3+o,,6:(|r)H-f]' 

Nach  Berechnung  der  einzelnen  Faktoren  des  Klammerausdrucks  ergibt  sich  dann 

^        l/     1,20  •  1,225=  •  2<r  ,^     ,,    , 

(?  =   1/  ; ■- -       -'^  =  3,66  m3/sek. 

r    [1,77 +  0,597-^-0,15^       ^' 

Es  möge  zum  Schluß  dieser  Betrachtungen  noch  eigens  hervorgehoben  werden, 
daß  die  für  die  besonderen  Verlustquellen  angeführten  Erfahrungswerte  noch 
keineswegs  eine  so  allgemeine  Bestätigung  durch  die  Praxis  gefunden  haben,  wie 
es  erwünscht  wäre,  und  daß  sie  in  so  hohem  Maße  von  den  Besonderheiten  der 
Ausführung  abhängen,  daß  man  wenigstens  mit  den  jetzigen  Hilfsmitteln  nicht 
darauf  rechnen  kann,  in  allen  Fällen  genaue  Übereinstimmung  der  theoretischen 
Betrachtung  mit  der  Wirklichkeit  zu  erhalten. 
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Höchst  wertvolle  Versuchsergebnisse  hat  an  den  verschiedensten  Teilen  der 
Wasserzuleitung  der  Anlage  in  Tyssadal  (rund  35000  PS.)  Reichel  erzielt  und  zur 
Bestimmung  der.  Reibungsverluste  ein  DifTerentialmanometer  nach  Abb.  iio,  S.  79, 
verwendet '). 

Er  bestimmte  dabei  z.  B.  den  gesamten  Reibungsverlust  in  einem  Stahlguß- 
krümmer  (durch  Krümmung  und  Wandreibung  nach  der  Beziehung) 


Ä  =  C 


/ 


d     2g 
und  fand  daraus 

C  =  0,293  . 

Nach  Weisbach  und  Lang  berechnet  sich  derselbe  Verlust  zu 


ie  =  (o,.3  +  o,i6(^f+A4) 


2  O" 


Setzen   wir   diesen  Wert   vergleichsweise  =  T  -7  •  — ,  so  ergeben  sich  mit 
A  =  0,02  +  -^V^r  ^  verschiedene  Geschwindigkeiten  bei  dem  gleichen  Rohr- 


Vcd 
krümmer  die  folgenden  Werte: 


c  m/sek 


^  nach  Weis- 
bach und  Lang 


C  nach 

RWCHEL 


2,903 

0,0215 

0,1165 

0,299 

2,57 

3,193 

0,0214 

•    0,1164 

0,285 

2,45 

4,400 

0,0212 

0,1162 

0,293 

2,52 

5,602 

0,0211 

0,1160 

0,290 

2,50 

Reichel  fand  somit  für  die  Krümmer  bedeutend  höhere  Verluste  als  die 
Formeln  von  Weisbach  und  Lang  erwarten  lassen.  Dagegen  zeigen  die  Verluste 
im  geraden  geschweißten  Rohrstrang  nach  Reichel  geringere  Werte  als  nach 
Lang,  nämlich: 


r  m/sek 

V  nach  Lang 

X  nach  Reichel 

X 

r~_:n.    ~  .~ — _ 

-    ; 

2,637 

0,0212 

0,0169               .       1               0,80 

2,142 

0,0213 

0,0178                      .                0,84 

1,331 

0,0216 

0,0162                                      0,75 

R  =  X' 

2g     d 

m 

it  l!  —  0,02  H 

0,0018 
Mc'd 

wobei  V  aus 


Der  Grund  fiir  diese  bemerkenswerten  Differenzen  liegt  sicherlich  zum  großen 
Teil  in  der  verschiedenen  Rauheit  von  Stahlguß  und  Schweißeisen. 


h)  Größter  Energiefluß  durch  eine  Leitung, 

Schließlich  möge  noch  die  Frage  beantwortet  werden,  welche  Wassermenge 
bei  gegebenem  Gesamtgeialle  durch  eine  Leitung  geschickt  werden  muß,  damit 
an  ihrem  Ende  das  Maximum  von  Energie  zur  Verfügung  steht. 


».  z.,  191 1,  S.  I36iff. 
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Die  Größe  der  letzteren  L  ist 

L=Q[H--R).y. 

Wenn  wir  die  Reibungshöhe  R  dem  Quadrat  der  Geschwindigkeit  bzw.  dem 
der  Wassermenge  proportional  setzen,  R^=kQ^^  so  folgt 

L=Q{H-k.Q')-y 

und  daraus  das  Maximum  für  wechselnde  Wassermenge  aus 

■-^  =  (Ä- -  3 *  ö')  •  y  =  o       (^ '-  ist  negativ!) 
für 

^  =  k.Q^  =  R.  (165) 

Somit  tritt  die  größte  Leistung  ein,  wenn  ein  Drittel  des  Gefälles  der  Reibung 
geopfert  wird. 

4.  Strömen  in  nicht  gefüllten  Gefäßen. 

Nicht  geiiillte  Leitungen,  Flüsse  und  Kanäle  unterliegen  der  Einschränkung^ 
daß  die  an  der  Oberfläche  befindlichen  Wasserteilchen  den  konstanten  Atmosphären- 
druck besitzen.     Die  Energiegleichung 

Ä  +  ÄX  +  -  =Hy  +  h,+  '^-  +  R 
reduziert  sich  daher,  wenn  die  Punkte  x  und  y  im  Wasserspiegel  gedacht  sind,  auf 

H.  +  ^  =  H,  +  ^  +  R. 

2g  '^         2g 

Es  muß  somit,  wenn  eine  gleichmäßige  Strömung  mit  Cx  und  Cy  verlangt  wird, 
das  jeweilige  Lagengefalle  Hx  —  Hy  der  verbrauchten  Reibungshöhe  gleich  ge- 
macht werden,  und  man  muß  die  letztere  genau  kennen,  wenn  das  Kanalgefälle 
richtig  festgelegt  werden  soll.  Es  ist  nicht  mehr  möglich,  besondere  Bewegungs- 
hindernisse durch  beliebige  Drucksteigerungen  zu  überwinden  und  die  Freiheit, 
die  bei  der  Verlegung  einer  Rohrleitung  in  beliebigen  Höhenlagen  besteht,  ist 
hier  verschwunden. 

Wenn  ein  längerer  Kanal  mit  zu  geringem  Gefalle  angelegt  wurde  und  die 
verlangte  Wassermenge  nicht  fordert,  so  bleibt  nur  übrig,  entweder  die  Kanal- 
wände zu  erhöhen,  um  eine  geringere  Wassergeschwindigkeit  zu  benötigen  oder 
die  Reibungsarbeit  durch  Glätten  der  Kanalwände  so  weit  zu  vermindern,  bis  sich 
die  gewünschte  mittlere  Geschwindigkeit  einstellt. 

Wenn  umgekehrt  das  Kanalgefalle  zu  groß  gewählt  wurde,  so  bewegt  sich 
das  Wasser  zu  rasch,  und  der  Querschnitt  wird  nicht  ausgenutzt. 

Man  erkennt  hieraus  die  Wichtigkeit  der  Vorausberechnung  der  Reibungshöhe. 
Auch  hierfür  kann  nach  BiEL  die  auf  S.  105  gegebene  Gleichung  140  mit  weit- 
gehender Genauigkeit  verwendet  werden,  weshalb  ich  mir  versagen  kann,  auf  die 
ältere  umfangreiche  Literatur  ^)  des  Gegenstandes  näher  einzugehen.  (Vgl.  Tabelle 
S.  iii.j 


I)  Hütte,  I,  1908,  S.  287. 
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5.  Erfahrungs werte  für  den  Ausfluß  aus  Gefäßen. 

Wir  bringen  hier  die  Ergebnisse  der  Erfahrung  dadurch  in  ein  mathematisches 
Gewand,  daß  wir  zunächst  unter  Vernachlässigung  von  Reibung  und  Kontraktion 
gewissermaßen  ideelle  Ausflußformeln  aufstellen,  die  nachträglich  durch  Erfahrungs- 
koeffizienten  berichtigt  werden. 

a)  Ausfluß  aus  BodenöfFnungen. 

Bodenöffnungen  sind  dadurch  gekennzeichnet,  daß  jeder  Punkt  des  Austritts- 
querschnitts dem  gleichen  Gefallsdruck  unterliegt. 

Die  ideelle  Geschwindigkeit  Ci  ist  somit  für  alle  Querschnittspunkte 


c,=.r2gH 
und  die  ideelle  Wassermenge  ß/  für  den  Querschnitt  F  (Abb.  i66) 


(i66) 


(167) 


Q,=  F'Ci  =  F'  VigH. 

In  Wirklichkeit  ist  die  Ausflußgeschwindigkeit  infolge  der  Reibungshemmung 
über  dem  Querschnitt  verschieden.  Die  Wasserfaden  im  Innern  erreichen  zwar  sehr 
nahe  die  ideelle  Geschwindigkeit 
(vgl.  Krells  Versuch,  S.  76), 
die  mittlere  Ausflußgeschwindig- 
keit bleibt  aber  kleiner.  Sie  kann 
mit  Hilfe  eines  entsprechenden 
Geschwindigkeitskoeffizienten  (pg 
geschrieben  werden  als        (\t^\ 


msrnm. 


h 


F 


Abb.  166.     Ideeller 
Ausfluß. 


Abb.  167.    Ausfluß  aus  Boden- 

ÖfhlUDg. 


r  =  f/)^-  C£=  ipg'  \ 2gH , 

Hier  bedeutet  c  die  mittlere 
Geschwindigkeit  nicht  etwa  im 
Querschnitt  der  ÖfTnung,  son- 
dern im  engsten  Querschnitt  des 
Ausflusses,  der  infolge  der  Kon- 
traktion (S.  119]  im  allgemeinen  kleiner  sein  wird  wie  der  erste.  Da  sich  der 
Strahl  nach  dem  Austritt  unter  dem  Einfluß  der  Schwerkraft  auf  eine  längere 
Strecke  immer  weiter  zusammenzieht  (Abb.  167),  hat  man  unter  dem  >engsten« 
Ausflußquerschnitt  (Kontraktionsquerschnitt  Fk)  denjenigen  Betrag  zu  verstehen, 
von  dem  an  weitere  Verengungen  allein  der  von  der  Schwere  ausgeübten  Ge- 
schwindiglceitssteigerung  zuzuschreiben  sind.  Bis  zu  dieser  Stelle  wäre  dann  streng 
genommen  auch  die  Ausflußhöhe  H  zu  rechnen. 

Aus  praktischen  Gründen  fuhrt  man  aber  diese  schwer  zu  bestimmende  Größe 
nicht  in  die  Rechnung  ein,  sondern  begnüg^  sich  damit,  H  nur  bis  zum  eigent- 
lichen ÖfTnungsquerschnitt  zu  rechnen. 

Der   kontrahierte  Querschnitt  Fk    ergibt   sich    mit  Hilfe  eines  Kontraktions- 

koefiizienten  q>k  als 

Fk  =  ffk  •  F.  (169) 

Und  die  wirkliche  Wassermenge  folgt  aus 


Q  =  Fk  *  c  =  cpk  '  F '  (pg  '  d  =  (pk  ^  (pg  •  F'Y  2g  H , 


(170) 
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Aus  dem  Versuch  erhält  man  -F,  H  und  Q.    Setzt  man  nun 

F .  YzgH 

bzw.  ^ 

Q  =  ^i.F^Y^YH,  (171) 

so  zeigt  ein  Vergleich  mit  obigem,  daß  der  experimentell  bestimmte  Ausfluß- 
koefHzient  ft  aus  dem  Produkt  von  (pg  und  q>k  besteht,  insofern  man  eben  das 
Gefalle  in  beiden  Fällen  bis  zum  Austrittsquerschnitt  rechnet'). 

Über  diesen  Gegenstand  sind  eine  große  Zahl  von  Versuchen  von  Weisbach 
ausgeführt  und  beschrieben  worden'). 

Ich  beschränke  mich  hier  darauf,  das  anzi^eben,  was  die  wesentlichen  Eigen- 
schaften des  Ausflusses  charakterisiert. 

Beachtet  man,  wie  die  Größe  ^  entstanden  ist,  so  erscheint  es  als  nur  be- 
gründet, daß  sie  sich  abhängig  erweist:  i.  von  der  Größe,  Form  und  Art  der 
Öffnung,  2.  vom  Gefälle  und  3.  von  der  Art,  wie  das  Wasser  dem  Querschnitt 
zuströmt. 

Für  Ausfluß  aus  scharfer  Bohrung  in  dünner  Wand  fand  Weisbach  unter 
vielen  Versuchen  z.  B.  [i  für 


H — 0,6  m 

H      0,25  m 

D       I  cm 

0,628 

0,637 

D  =  2    ^ 

0,621 

0,629 

D  —  i    > 

0,614 

0,622 

J9  — 4   » 

0,607 

0,614 

woraus 

\i  im  Mittel  - 

0,62. 

Man  bemerkt  dabei  eine  Abnahme  von  \^l  mit  der  Vergrößerung  vom  Gefalle 
und  Durchmesser,  die  in  der  gleichzeitigen  Vermehrung  der  Kontraktion  be- 
gründet ist. 

Was  nun  die  Trennung  von  ^  in  tpk  und  q)g  betrifft,  so  kann  q>k  bzw.  der 
kontrahierte  Querschnitt  durch  Abtasten  mit  einer  Spitze  bestimmt  werden 
(Abb.  167). 

Häufiger  wird  r/)^,  und  zwar  in  der  Art  bestimmt,  daß  man  durch  eine  gut 
abgerundete,  zylindrisch  endigende  Ausflußdüse  ipk  von  vornherein  =  i  macht, 
wodurch  tpg  mit  ^  zusammenfällt.  Dabei  muß  man  aber  in  Kauf  nehmen,  daß 
dieser  Geschwindigkeitskoeffizient  um  eine  Kleinigkeit  geringer  ausfallt  als  im  Fall 
der  Kontraktion,   da  die  Reibung  an  der  Düsenwand  größer  ist  als  an  der  Luft. 

Für  solche  Düsen  fand  Weisbach^)  bei  i  cm  Ausflußöffnung 

mit  //^  =    0,02         0,5         3,5  17         103  m 

f^  =  9P^  =  O7959     0,967     0,975     0,994    0,994  , 

somit  in  Übereinstimmung   mit   der  Bielschen  Gleichung  eine  mit  wachsendem 
Gefalle  zunächst  große,  später  kleinere  Abnahme  des  Reibungsverlustes. 

^)  Theoretisch  eindeutig  wäre  es,  die  sämtlichen  Größen  im  ÖfFnungsquerschnitt  selbst  zu  betrachten, 
dann  wäre  in  obiger  Gleichung  unter  c  nur  die  senkrecht  zum  Querschnitt  gerichtete  Komponente  der 
infolge  der  Kontraktion  im  allgemeinen   schräg  durchfließenden  Wassergeschwindigkeit  zu  verstehen. 

2)  Weisbach,  I,  1875,  S,  944 ff. 

3)  Weisbach,  I,  1875,  S.  969. 
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Bei  größeren  Düsen  (nach  Abb.  i68)  fand  Hansen')  mit  etwa  2  m  Gefalle 
höhere  Koefßzienten,  und  zwar  bis  fi  =  0,9986. 

Auch  dies  entspricht,  wie  wir  (S.  109]  gesehen  haben,  der  Bielschen  Gleichung. 

Es  erübrigt  noch,  festzustellen,  in  welchem  Zusammenhang  der  AusflußkoefH- 
zient  fpg>  zu  der  früher  benutzten  Reibungshöhe  R  steht.  Das  geschieht  durch 
Gleichsetzen  von 


c  =  (p^  MzgH  =  }/2g[H  -  R] . 
Es  folgt  daraus 


9>^=y  1—77     und     R=[\—q>\)H,      (172) 


H 
und  wenn  wir   die  Reibungshöhe  bei  i  m  Gefalle  mit  q 

bezeichnen,  d.  b.  d  =  -^^ ,  , ,     .„  «  n . 

'  ^        H^  Abb.  168.    Ausflußdüsen 

nach  Hansen. 


H>g  =  Vi  — e    und    (»  =  (i  —  ifl) .  (173) 

Eine  solche  Anschreibung  setzt  voraus,  daß  die  Geschwindigkeiten  im  Ausfluß- 
querschnitt konstant  seien,  da  sich  (pg  auf  die  mittlere  Geschwindigkeit,  R  aber 
auf  die  Energrie,  d.  h.  auf  das  mittlere  Geschwindigkeitsquadrat,  bezieht.  Genauer 
ist  daher  in  Anlehnung  an  S.  65  zu  setzen 

_2 

^-^  =  17  =  ^-^' 

wonach 


~c  =  tpgYI^=^y2g[H--R) 

und 

R  =  [i^1^tpl)H,     ^=i-;^.r/);,     r/)^=-^Vi-e.  (174) 

Da  (pg  bei  Düsen  zum  Teil  sehr  groß,  bis  0,9986,  oder  y^  bis  0,9972,  ausge- 
&llen  ist  (s.  oben),  so  folgt,  daß  in  solchem  Fall  %  nur  sehr  wenig  über  i ,  etwa  =  i  ,002, 
werden  kann,  bzw.  daß  sich  die  Geschwindigkeiten  bei  großen  und  fein  ausge- 
führten Ausflußdüsen  über  den  Ausflußquerschnitt  fast  konstant  einstellen. 

Der  Ausfluß  aus  Bodenöffnungen  findet  praktische  Anwendung  zur  Wasser- 
messung. 

S.  84  haben  wir  ihn  schon  benutzt  gesehen,  um  die  zu  messende  Wasser- 
menge in  gewünschter  Weise  zu  unterteilen.  Hier  handelt  es  sich  darum,  für 
genau  bestimmte  Querschnitte  und  Ausflußkoeffizienten  [i  die  Wassermenge  aus 
der  jeweiligen  Gefallshöhe  H  nach  Q  =  iiFVzgH  zu  berechnen. 

Damit  fi  auch  bei  verschiedenem  Gefalle  möglichst  gleich  bleibt,  empfiehlt  es 
sich,  Düsen  ohne  Kontraktion  zu  benutzen.  Für  solche  haben  Hansen  "*)  und 
Brauer^)  eine  sehr  genaue  Meßmethode  des  mittleren  Ausflußkoeffizienten  an- 
gegeben. 


«:  z.,  1S92,  s.  1057. 

«;  Z.,  1892,  s.  1057. 
2;  Z.,  1892,  S.  1492. 
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Nimmt  man  nämlich  (Abb.  169)  ein  Meßgefäß  vom  konstanten  Querschnitt/^ 
und  dem  Düsenquerschnitt  /  und  läßt  eine  eingebrachte  Wassermenge,  ohne  daß 

nachgefüllt  würde,  auslaufen,  so  entweicht  in  der 
Zeit  dt  die  veränderliche  Wassermenge  Q  •  dt,  die 
einerseits    gleich    F  *  { —  dH) ,     anderseits    gleich 


-J, 


T 


/f 


^i  -fVzgH  ■  dt  gesetzt  werden  kann,  so  daß 


F{—  dH)  =  fi  ■f}/2gHdt. 

Kann  man  hierbei  /<  als  konstant  voraussetzen, 
so  folgt  durch  Trennen  der  Veränderlichen 

und  Integrieren  fiir  eine  Beobachtungszeit  / 


\       und 


2  {\H,  -  }/H,)  ■F  =  fi  •f\zg'  t 


f'  = 


2-FMH^-  VH, 
f        t-\z'g' 


(•75) 


Abb.  169.     Düseneichapparat  nach 
Hansen. 


Hansen  hat  zur  Messung  der  Höhen  H^  und  H^ 
einen  Schwimmer  benutzt,  dessen  Bewegung  durch 
sekundliche  Schläge  auf  einem  angehängten  Papier- 
streifen aufgezeichnet  wurden,  und  fand  bei  wieder- 
holten Ablesungen  vorzügliche  Übereinstimmungen  der  verschiedenen  Werte  von 
\i  bis  auf  die  vierte  Dezimale. 


b)  Ausfluß  aus  SeitenöfiEhungen. 

Zur  Ableitung  der  ideellen  Werte  für  den  Ausfluß  aus  Seitenöffhungen  be- 
nutzen wir  Abb.  28  (S.  30),  bei  der  man  sich  den  Deckel  abgenommen  denken 
möge. 

Vorausgesetzt  wird  ein  Ausfluß  ins  Freie,  so  daß  die  verschiedenen  Punkte 
der  Öffnung  einem  ihrer  Höhenlage  entsprechend  verschiedenen  Wasserdruck  aus- 
gesetzt sind. 

In  einem  Horizontalstreifen  von  der  Breite  b  herrscht  aber  der  gleiche  Druck. 
Für  ihn  wird  daher  die  ideelle  Wassermenge 

« 

dQi  ==  b  .  -^  .  ^Vgl 
cosa 

oder,  da  die  Tauchtiefe  hier  mit  dem  jeweiligen  Druckunterschied  //  übereinstimmt, 

dh 


dQi^b y2gh. 


cosa 


Damit  ergibt  sich  die  Gesamtwassermenge 


yig 


u 


Q,  =  IIA. .  ß .  y/t .  dh . 

cosa    J 
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Mit  ihr   bringt  man  die  wirkliche  sekundliche  Ausflußmenge  Q  wieder  durch 
den  AusfluOkoefüzienten  ^  in  Beziehung,  indem  man  schreibt: 


«"     x'  cosa    •/ 


(176) 


Dabei  ist  die  Höhenlage  des  Wasserspiegels  mit  Rücksicht  auf  die  Rückwirkui^ 
der  AusfluDströmung  in  einiger  Entfernung  vom  Ausfluß  zu  messen. 

Die  Auswertung  des  Integrals  verlangt  die  Abhängigkeit  der  Breite  d  von  A. 
Wir  beschränken  uns  hier  auf  den  Querschnitt  konstanter  Breite.  Dann  wird, 
wenn  auch  fi  konstant  gesetzt  ist, 

Q  =  lJ^yr^[yTi-yM).  (177) 

3    cos a       ^  ^   '  r' 

Diese  Form  kann  durch  Einfuhren  des  Schwerpunktsabstandes  //,  vereinfacht 

werden.     Mit  A«  =  //,  H und  A^  =  A, ergibt   sich    nach   dem   Binomium 

2  2 

unter  Vernachlässigung  höherer  Glieder: 

fi'  a  •  d 


ö=''^^'^4-Ä(f)) 


(178) 


a 


um  so  richtiger,  je  kleiner  y-,    d.  h.  je   tiefer  die  Öffnung  unter  dem  Wasser- 
spiegel liegt 

Praktischer  ist  es  noch,  einen  Schritt  weiter  zu  gehen  und  ,u,  das  ja  doch 
von  Gefalle  und  Offnungsgröße  abhänget,  mit  dem  Klammerausdruck  zu  einem 
neuen  Ausflußkoeflizienten  /i,  zusammenzufassen,  so  daß 


und 


cosa      ^ 


(179) 


(180) 


Danach    läßt   sich  mit  Ä-^=/auch   all- 
gemein schreiben: 

(181) 


ö = /'.  -  -^ 


cosa 


^^lgh,, 


Abb.  170.     PoNCELET- Ausfluß. 


Auch   ^^ ,    das  die  wirkliche  Wassermenge 
mit  der  ideellen  nicht  mehr  unmittelbar  in  Beziehung  bringt,  ist  abhängig  vcn  der 
Art  der  Öffnung,  vom  Gefalle  und  von  den  Zuflußbedingungen. 

PoNCELET  ■)  fand  z.  B.  für  eine  allseitig  scharfkantige,  eckige  Öffnung  in  senk- 
rechter Wand  (a  =  0°)  nach  Abb.  170  und  128  für 

ht        6  =  Oj2j    a  =  Oj2        ^  =  0,6,    a  =  0,2 

/«i  =  0,592  Ut  =  0,602 

0,598  0,605 

0,605  0,606 

0,603  0,603 

0,601  0,602 


0,2 


0,3 
1,0 

h5 
2,0 


.    »V  Weisbach,  1, 2,  S.  979. 
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Dabei  muß  das  GefäO  so  groß  sein,  daß  die  Zulaufgeschwindigkeit  des  Wassers 
für  den  Ausfluß  keine  Rolle  spielt. 

Die  Tabelle  läßt  einen  Größtwert  von  ^^  jeweils  da  erkennen,  wo  der 
Schwerpunktsabstand  rund  i  m  beträgt.  Es  ist  die  Stelle,  wo  fiir  die  beiden 
Offnungen  die  Abnahme  des  Reibungsverlustes  mit  wachsendem  Gefalle  noch 
über  die  Zunahme  der  Kontraktion  überwiegt. 

Ist  das  Ausflußgefäß  nicht  sehr  groß  gegenüber  der  Ausflußöffnung,  so  unter- 
stützt die  Bewegungsenergie  des  mit  Geschwindigkeit  c^  zulaufenden  Wassers 
den  Ausfluß.  Ihre  Geschwindigkeitshöhe  addiert  sich  für  die  Bestimmung  der 
ideellen  Ausfiußgeschwindigkeit  zu  der  Gefällshöhe  Ä,  sodaß 


.=i/.4+l), 


g 

damit  . .__ 

dQi = b.  dh  y  2g\h  +  '^'\  (182) 

und  für  ^  =  konstant  3.  3. 

PoNCELET  berücksichtigt  die  Energie  der  Zulaufgeschwindigkeit  praktisch  da- 
durch, daß  er  zu  dem  obigen  Ausflußkoeffizienten  /«,  die  Größe  0,641  {-^i    /<, 

hinzuaddiert,  wobei  /  den  Ausfluß-,  F  den  Gerinnequerschnitt  bezeichnet,  sodaß 
der  Ausflußkoeffizient  von  PONCELET  allgemeiner  lautet: 

/<a  =  f'x  (l   +  0,641    (^)    ).  {184) 

c)  Überfalle. 

Rückt  die  Seitenöffnung  bis  über  den  Oberwasserspiegel,  so  entsteht  der 
»Überfall«.  Meist  wird  er  mit  konstanter  Breite  und  mit  a  =  o"  ausgeführt. 
Dann  gilt  wiederum  /^       «;         z  v —  //  3L       ,  3/,x 

und  da  jetzt  hp  =  o,  so  erhält  die  Gleichung,  wenn  wir  //«  nunmehr  als  »Über- 
fallhöhe« mit  A  bezeichnen,  die  Form 

Q='l^fi'6/iV7^i.  (185) 

Dabei  ist  A  zu  messen,  bevor  sich  die  Absenkung  des  Wasserspiegels  (vgl. 
Abb.  129,  S.  88)  bemerklich  macht. 

Auch  hier  hängt  der  Ausflußkoeffizient  von  der  Beschaffenheit  des  Überfalls, 
der  Überfallhöhe  und  den  Dimensionen  des  Zulaufgerinnes  ab. 

Die  ideelle  Wassermenge  ergibt  sich  unter  Berücksichtigung  der  Zulauf- 
geschwindigkeit Cz  nach  obigem  zu 

Die  Forscher  begnügen  sich  aber  auch  hier,  die  verschiedenen  Veränderlichen 
in  den  Ausflußkoeffizienten  der  einfachen  Formel 


Q=^UidAV2gA  (187) 
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zusammenzulegen  und  die  Größe  von  fi  bzw.  von  '/^  /(  durch  den  Versuch  zu 
bestimmen.  Hierzu  möchte  ich  nur  die  Erfahrungswerte  der  neueren  Forscher 
Frese  und  Hansen  angeben,  die  besondere  Beachtung  verdienen. 

Ersterer  fand ']  für  rechteckige  und  scharfkantige  Überfälle  in  vertikal  gestellter 
Gefäßwand,  die  symmetrisch  zum  Zulaufgerinne  entsprechend  Abb.  171  eingebaut 
sind,  den  AusfluOkoeflizienten  /i  der  Formel  187: 


Q=  %ttö-kY2g/l 


11  ÖO^ 

,^)Vo,oJte))' 


also  abbäi^ig  von  Überfallhöhe  k,  Überfallbrette  6,  Zulaufbreite  B  und  Kanal- 
tiefe  ;.. 


Abb.  171.     CberfiJl  mit  Seitcnkontrsktion.  Abb.  172.     Überfall  ohac  SeiCenkODtiaktioD. 

Wird  ö  ^  B,  SO  haben  wir  einen  Überfall  ohne  Seitenkontraktion  (Abb.  17a]; 
dann  wird  die  Fonnel  für  /t  einfacher: 

„  =  (0,6,50 +  ^)(,  + 0,55  (^)').  (.8,) 

Sie  gilt,  solange  i  >  A  >  0,1  m. 

Hansen*}  hat  nur  die  letztere  Art  der  Überfälle  und  auch  nur  für  die  Breite 
von  ^^loSjmm  und  fiir  die  Tiefen  von/,  —  Ä^/,  =5i4mm  untersucht. 
Es  zeigte  sich,  daO  '/^  u  zwischen  82  mm  und  291mm  durch  die  einfache 
Beziehung^ 

'J  „  —  0-41137  ,       , 

>  —0.35815  V/r^ 
ausgedrückt  werden  konnte,  und  darf,  wie  die  Formel  von  FresE  zeigt,  auch  für 
Überfälle,  die  von  der  Originalbreite  nicht  allzusehr  abweichen,  angewendet  werden. 

Zu  ihrer  leichteren  Verwertung  ist  hier  eine  Tabelle  der  Wassermengen  nach 
HWSEN  für  I  m  Breite  bei  wechselnder  Überfallhöhe  beigefugt,  die  ich  als 
Assistent  von  Prof.  PfaRR  mit  auszurechnen  hatte. 

■   Z-,  1890,  s.  1285. 
',  Z.,  1892,  S.  1057  ff. 
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Überfallwassermengen  für  im  Breite  (ohne  Seitenkontraktion)  nach  Hansen. 


h 

Q 

h 

Ö 

h 

Q 

h 

Ö 

// 

<2 

h 

(? 

mm  . 

Ht/sek 

mm 

lit/sek 

mm 
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mm 
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.150 
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250 
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lOI 
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Von  besonderem  Interesse  ist  es,  die  Ergebnisse  der  beiden  Forscher,  ange- 
wendet auf  denselben  HANSEN-Überfall  von  i  m  Breite,  einander  gegenüber  zu 
stellen.     DsL^ach  erhält  man 

mit  6  =  1  m  und  A  =    0,05         0,1  0,15  0,2  0,25  0,3  m 

nach  Hansen            0=20,45  58,28  108,1  168,36  238,44  318,13 

nach  Frese                 6  =  21,77  60,23  110,80  172,30  243,80  324,00 

somit  nach  Frese  mehr  um  6,3           3,4  2,3  2,3  2,1  i>8**/o 

Das  sind  somit,  auch  wenn  man  berücksichtigt,  daß  die  Formel  von  Frese 
erst  bei  A  =  0,1  m  gilt,  erhebliche  Unterschiede,  und  man  darf  sich  wohl  fragen, 
wie  das  bei  der  peinlichen  Sorgfalt,  die  beide  Forscher  angewendet  haben,  erklärt 
werden  kann. 

Sicherlich  liegt  ein  Grund  z.  B.  in  der  Schwierigkeit  der  genauen  Messung 
aller  beteiligten  Größen.  Sie  kann  aber,  da  die  Ablesungswerte  des  einzelnen 
Forschers  unter  sich  sehr  genau  übereinstimmten,  nicht  ausschlaggebend  sein, 
der  maßgebende  Gfund  muß  vielmehr  in  der  in  den  beiden  Fällen  verschiedenen 

*  • 

Versuchsanordnung  gesucht  werden.  Hansen  beobachtete  die  Uberfallhöhe  an 
einem  Glasfenster,  wobei  der  Einfluß  des  Meniskus  eigens  berücksichtigt  wurde 
(vgl.  S.  37)  und  wobei  die  Wellenerhebungen  des  vorbeiströmenden  Wassers 
durch  häufige  in  gleichen  Zeitintervallen  ausgeführte  Ablesungen  unschädlich 
gemacht  werden  sollten.  Frese.  beobachtete  den  Wasserspiegel  an  ruhiger  Stelle 
durch  eine  umgebogene  Spitze.  Von  größerer  Wichtigkeit  scheint  aber  der 
Umstand,  daß  das  Wasser  von  beiden  Forschern  vermutlich  nicht  in  genau  gleicher 
Weise  dem  Gerinne  zugeführt  wurde,  sowie  daß  Frese 
das  Wasser  durch  Meßgefäße,  Hansen  aber  durch  die 
nach  S.  128  geeichten  Düsen  gemessen  hat.     Strömt 

das  Wasser  z.  B.  dem  Meßgerinne  nach  Abb.  173  mit  

großer  Energie  zu,  so  wird  es  durch  sie  mit  Verhältnis-  ^bb.  173.  Fehlerhafter  Überfall. 
mäßig  zu  kleiner  Überfallhöhe '  über  die  Überfallkante 

hinübergeschwemmt,  und  mir  ist  ein  Fall  bekannt,  wo  ein  Überfall  um  mehr  als 
10°  o  zu  wenig  Wasser  angab,  weil  er  zu  nahe  am  Auslauf  des  TurbinensaugroKrs 
eingebaut  worden  war. 

Ist  das  Wasser  dagegen  mit  Luftbläschen  erfüllt,  wie  das  leicht  nach  einem 
Wasserfall  eintritt  (vgl.  S.  20),  so  mißt  man  ein  zu  großes  Volumen,  d.  h.  zu 
viel  Wasser. 

Nun  waren  die  Meßdüsen  bei  Hansen  ziemlich  nahe  hinter  dem  Überfall 
angeordnet.  Zwischen  beiden  befanden  sich  wohl  Beruhigungskörper').  Sollte 
das  Wasser  aber  trotzdem  mit  Luftbläschen  durch  die  Düsen  geflossen  sein,  so 
hätte  Hansen  für  seinen  Überfall  zuviel,  sollte  es  aber  noch  mit  einem  Teil  der 
im  Überfall  gewonnenen  Energie  die  Düsen  passiert  haben,  so  hätte  er  zu  wenig 
Wasser  angegeben. 

Man  kann  hieraus  den  wichtigen  Schluß  ziehen,  daß  bei  allen  Versuchen  in 
erster  Linie  die  Versuchsanordnung  peinlich  geprüft  und  daß  die  Wertigkeit  ihrer 
besonderen  Eigenschaften  durch  möglichst  zahlreiche  Variationen  gewürdigt  werden 
sollte.    Denn  bleiben  hierbei  auch  nur  kleine  Fehlerquellen  unentdeckt,  so  können 

»)  Z.,  1892,  Abb.  7,  s.  1062. 
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sie  selbst  nicht  durch  die  zahlreichsten  Ablesungen,  die  alle  unter  sich  überein- 
stimmen mögen  (Hansen  hat  30000  Ablesungen  ausgeführt)  wett  gemacht  werden. 
Schließlich  sei  noch  darauf  hingewiesen,  daß  bei  Ausführung  der  Überfälle 
ohne  Seitenkonstruktion  vor  allem  für  eine  seitliche  Lüftung  (Abb.  172)  Sorge  zu 
tragen  ist,  ohne  die  die  hinter  dem  Überfall  befindliche  Luftmenge  bald  von  dem 

herumspritzenden  Wasser 
mitgeführt  wird  und  wo- 
nach der  äußere  Luftdruck 
das  Wasserband  gegen  die 
Uberfallwand  preßt  und 
Ablesungsfehler  bis  12°,^ 
hervorruft.  Abb.  1 74  zeigt 
8    verschiedene   Erschei- 


nungsformen    an     Über- 
fallen,   die    die    Lüftung 

Abb.  174.     ÜbcrfÄUe   ohne  Lüftung  nach   Hughues   und  Safford.       vermissen      lassen,      nach 

HuGHUES  und  Safford'). 
In   neuerer  Zeit  hat  Cipoletti  versucht,    die  Veränderlichkeit  des  Überfall- 
koeflizienten  mit  der  Uberfallhöhe  durch  Einführen  einer  nach  oben  verbreiterten 
Überfallöffnung  (Abb.  175)  zu  umgehen"). 


^mmsfmm 


Abb.  175.     CiPOLETTi-Überfall. 


Abb.  177  u.  178.     ÜberfiUle  über 
Wehrkronen. 


'•'v'/"^, ' ^r'^7^77-'^ 


^'TTTT 


Abb.  179.     Unvoll- 
kommener Überfall. 


m^w 


Abb.  176.     THOMPSON-Cberfall. 


&  b  G  €f 

Abb.  180.     Wehrformen  nach  Rafter. 


Praktisch  erscheint  auch  der  dreieckige  Überfall  (Abb.  176)  empfehlenswert, 
den  Thompson  (Belfast)  angewendet  hat  ^J.  Er  eignet  sich  besonders  zur  Messung 
sehr  wechselnder  Wassermengen*),  ist  aber  in  seiner  Ablesung  des  rascheren 
Wechsels  der  Wassermenge  mit  der  Überfallhöhe  wegen  nicht  so  genau. 

Die  Erfahrungswerte,  die  mit  abnormalen  Überfällen  \  Wehrkronen  mit  scharfen 
(Abb.  177)  und  abgerundeten  Kanten  (Abb.  178)  sowi^  mit  unvollkommenen  Uber- 


»)  Hughues  and  Safford,  S.  197. 

8)  CiPOLLETTi,  Canale  Villoresi,  Milano,  1886. 

3j  Hughues  and  Safford,  191  i,  S.  225. 

4)  Lea  Recorder  Co.,  Z.  g.  T.,   1913,  S.  345. 

5)  Hütte,  I,  1911,  S.  278. 
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fällen  (Abb.  179)  gewonnen  wurden,  sollen  in  dem  Gebiet  der  Wasserkraftanlagen 
näher  behandelt  werden. 

Eine  Zusammenstellung  der  Versuchsergebnisse  von  Rafter  für  die  in 
Abb.  180  wiedergegebenen  Wehrformen  findet  sich  in  folgender  Tabelle  bei 
Unwin  '),  wobei  die  Abrundung  der  Wehrkrone  (d)  einen  Radius  von  10  cm  besaß. 


Wehrform 


Obere 
Böschung 


Stärke  der 
Wehrkrone 


Untere 
Böschung 


Werte  von  f4  für  h  in  Meter 


0,152 


0,305 


0,458 


a   < 


1 


I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 


2 

2« 

5 
4 

3 

2 

2 
2 


0,1 
0,2 

0,2 
0,2 
0,2 
0,0 
0,2 
0,1 


I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 
I 


o 
o 
o 
o 
o 
I 

2 

5 


0,626 
0,602 

0,619 

0,681 
0,786 

0,586 

0,616 


0,687 

0,642 
0,622 
0,642 

0,713 
0,792 

0,638 

0,666 


0,713 

0,670 
0,624 

0,646 

0,715 

0,763 
0,644 

0,672 


0,61 

1,52 

0,704 

0,692 

0,683 

0,692 

0,625 

0,633 

0,650 

0,650 

0,688 

0,663 

0,741 

0,687 

0,674 

0,679 

0,655 

0,666 

I  I 
1  ■ 


I  :o 
I  :o 
I  :o 
I  :o 


0,8 

I  :o 

0,486 

0,498 

0,513 

0,530 

2,0 

1 : 0 

0,467 

0,486 

0,474 

0,463 

0,8 

I  :o 

0,553 

0,562 

0,566 

0,575 

2,0 

i;o 

0,506 

o,5?8 

0,530 

0,530 

0,633 
0,504 
0,647 
0,549 


Danach  wird  Q  =  ^/sf^dkYzgh  » 


»9 


Um  das  Überfluten  von  Wasserläufen  an  Stellen,  wo  es  schädlich  wirken 
könnte,  zu  verhindern,  bringt  man  häufig  an  einer  andern  Stelle  einen  Überfall 
an,  dessen  Kante  aber  um  die  Überfallhöhe  A  niedriger  liegen  muß  als  die  Kanal- 
oberkante. Damit  A  auch  bei  großen  Wassermengen  Q  klein  bleibt,  sucht  man 
die  Größen  ft  und  6  der  Formel  (187) 

Q  =  y,f^dAVJ^i 

groß  zu  machen.  Für  fi  ge- 
schieht dies  durch  sorgfaltige 
Abrundung  der  Wehrkrone. 

Große  Breiten  i  sind  oft 
schwer  anzuordnen.  Dann 
hilft  man  sich  wohl  mit  dem 
Saugüberfall  von  Gregotti'*) 
(Abb.  181).  Sobald  dessen  Über- 
fallkante überflutet  wird,  steht 
der  ganze  Behälter  unter  Luft- 
abschluß.   Das  herunterfallende 

Wasser  nimmt  rasch  die  Luft  mit  und  befördert  sie  durch  den  unteren  Luft- 
abschluß in  den  Untergraben,  Dadurch  entsteht  rasch  eine  erhebliche  Saug- 
wirkungy  die  den  ganzen  Heber  in  Tätigkeit  setzt  Sinkt  3chließlich  der  äußere 
Wasserspiegel  unter  die  Überfallkante,  so  tritt  Luft  in  die  vorderste  Kammer  ein 
und  die  Wassersäule  reißt  ab. 


Abb.  181.   Saugüberfall  von  Gregotti  (aus  Schw.  Bztg.  1911). 


«;  Unwin,  Hydraulics,  1907,  S.  105. 

',  Schw,  Pztg.  191 1,  I,  S.  341,  Abb.  42.     Lludustria  1909,  Nr.  48  und  49. 
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VI.   Kraftwirkungen  des  Wassers  auf  das  von  ihm  durch- 

flossene  Gefäß. 

1.  Einleitung. 

Zu  diesem  wichtigen  Abschnitt  dürften  einige  einleitende  Bemerkungen  am 
Platz  sein. 

Das  Wasser  vermittelt  seine  Kraftwirkungen  auf  das  Gefäß  in  erster  Linie 
durch  die  auf  den  Wandungen  normalen  Druckkräfte,  die  mit  der  Pressung  in 
der  den  Wandungen  benachbarten  Wasserschicht  übereinstimmen« 

Wenn  es  gelingt,  diese  Pressung  zu  bestimmen,  so  kann  ihre  gesamte  Kraft- 
wirkung durch  geometrische  Summierung  der  einzelnen  Flächendrucke  leicht  be- 
rechnet werden.  Diese  Methode  wird  da  ange\<^endet,  wo  es  sich  um  die  Be- 
stimmung der  Kraftwirkung  auf  einzelne  Teile  der  Wandungen,  wie  z.  B.  auf  die 
Drehschaufeln  der  Zentripetalturbinen,  handelt. 

In  zweiter  Linie  übt  bewegtes  Wasser  aber  auch  noch  durch  den  Reibungs- 
widerstand tangentiale  Kraftwirkungen  auf  die  Gefaßwandungen  aus.  In  der 
Praxis  werden  diese  letzteren  Kräfte  meist  vernachlässigt,  obwohl  sie  keineswegs 
unmeßbar  klein  sind ').  Leicht  können  sie  z.  B.  in  einer  Röhre  nachgewiesen 
werden,  wo  sie  sich  gleich  dem  Druckverlust  mal  Querschnitt  ergeben,  während 
die  Gesamtreibungskraft  nach  irgend  einer  Richtung  in  einem  beliebig  geformten 
Gefäß  nur  durch  eine  geometrische  Summierung  der  an  den  einzelnen  Gefäßteilen 
auftretenden  Reibungen  von  Fall  zu  Fall  bestimmt  werden  kann. 

Wird  lediglich  die  Gesamtwirkung  des  Wassers  auf  ein  durchflossenes  Gefäß 
gesucht,  so  ist  eine  solche  Trennung  in  Normal-  und  Tangentialdrucke  nicht  nötig, 
man  kann  vielmehr  aus  einer  Betrachtung  der  gesamten  im  Gefäß  befindlichen 
Wassermenge  einfachere  und  sicherere  Schlüsse  ziehen. 

Dabei  kennen  wir  als  unmittelbare  Kraftäußerungen  der  einzelnen  Wasser- 
teilchen: 

1.  Die  Schwerkraft,    die    mit    dem  Gewicht  des  im  Gefäß  befindlichen 
Wassers  in  Rechnung  zu  setzen  ist  und 

2.  die  Trägheitswirkung,  hervorgerufen  durch  Geschwindigkeitsänderungen 
des  bewegten  Wassers. 

Diese  beiden  seien  als  aktive  Kräfte  bezeichnet,  denen  gegenüber  die  erwähnten 
Druck-  und  Reibungskräfte  als  innere  Gleichgewichtskräfte  anzusprechen  sind,  die 
die  Wirkungen  der  Schwer-  und  Trägheitskräfte  auf  die  Nachbarteilchen  und  auf 
die  Wandungen  übertragen. 

Schließlich  werden  wir  noch  die  äußeren  Kräfte  betrachten,  die  das  Gefäß 
mit  den  oben  erwähnten  Kräften  im  Gleichgewicht  halten. 

Zur  Einfuhrung  sollen  nun  zunächst  die  Trägheitswirkungen  an  einem  ein- 
fachen praktischen  Beispiel  studiert  werden. 


')  Die  Wasserdruckmomente  der  Drehschaufeln  von  Zentripetal-Francis-Turbinen.   Z.,  1911,8.2014. 


C.   Hydrodynamik. 


137 


2.  Trägheitswirkungen  bewegten  Wassers. 

a)  Die  Größe  des  Reaktionsdrucks. 

Die  Praxis  unterscheidet  dabei  zwei  verschiedene  Erscheinungen,  die  im  Grunde 
auf  den  gleichen  Ursachen  beruhen;  die  erste  ist  die  Rückwirkung  eines  aus- 
fließenden, oder  allgemein  eines  auf  seinem  Weg  beschleunigten  Wasserstrahls 
auf  das  Ausflußgefaß,  die  meist  als  Reaktion  bezeichnet  wird. 

Zur  Krläuterung  betrachten  wir  den  einfachen  Ausflußversuch  an  dem  unten- 
skizzierten, aufgehängten  Ausflußgefaß  (Abb.  182  a). 

Denken  wir  uns  dessen  Ofihungsquerschnitt  /  zunächst  durch  eine  Platte  ver- 
schlossen, so  übt  der  Wasserdruck  eine  Kraft 

auf  sie  aus,  die  von  der  gegenüberliegenden  Wand  aufgenommen  und  durch  eine 
Größe  —  P^  im  Gleichgewicht  gehalten  wird. 


a 


Abb.  182. 

Im  Augenblick,  wo  die  Verschlußhaken  gelöst  werden  (Abb.  182  b),  föUt  die 
erstere  Kraft  weg  und  es  bleibt  die  freie  Reaktion  —  P^  auf  die  gegenüber- 
liegende Wand  übrig. 

Nun  gewinnt  das  Wasser  rasch  die  dem  Behammgszustand  entsprechende 
Austrittsgeschwindigkeit.  Dabei  zeigt  sich  das  eigentümliche  Ergebnis,  daß  die 
Reaktionskraft,  insoweit  der  Ausflußkoeffizient  ^,  =  i   gesetzt  werden  darf,  auf 

P=  —  2  .P,  =  —2  •/./,.  y 
gewachsen  ist  (Abb.  182  c). 

Aus  der  dynamischen  Grundgleichung  folgt  dasselbe.  Schreiben  wir  nämlich 
Kraft  =  Masse  •  Beschleunigung  (und  da  es  sich  hier  um  die  von  der  Masse  aus- 
geübte Reaktion  handelt,  mit  umgekehrtem  Vorzeichen)  als 

de 


P=:  —  m  '  b  ■==  —  ;;/  . 


dt 


oder 


p.  dt  =^  —  m  '  de  ^ 

so  gilt  für  die  Zeit  /,  in  der  die  betrachtete  Masse  die  Geschwindigkeit  e  erreicht, 

P '  t  =  —  tn  '  e , 

Die  unbekannte  Zeit  t  läßt  sich  nun,  und  dies  ist  ein  oft  verwendeter  Kunst- 

Q'  y 
griff,  durch  Einfiihrung  der  sekundlichen  Wassermasse         *    eliminieren,  indem 
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wir  die  angenäherte  Annahme  machen,  daß  die  sekundliche  Wassermenge  bzw. 
die  mittlere  Geschwindigkeit  in  allen  Punkten  des  Querschnitts  konstant  sei. 
Dann  wird  mit  ^ 


m 


g 


^^~T^"'  ''^'^ 


und  unter  Eifiihrung  des  Austrittsquerschnitts  mit  Q=f'C 


P=—Cj..c'  (192) 


Setzt  man  dann  unter  Vernachlässigung  der  Reibung 


c"" 


2g 

so  folgt  durch  Einsetzen  in  der  Tat- 

P=-2././,.y^).  (193) 

Diese  Ableitung  hat  uns  aber  gleichzeitig  in  der  Gleichung 

ein  Gesetz  von  allgemeinster  und  weitesttragender  Bedeutung  geliefert,  das  sich  in 
die  Worte  fassen  läßt: 

Die  Kraftwirkung  bewegten  Wassers  ist  gleich  der  sekundlichen 
Masse  mal  ihrer  in  der  Kraftrichtung  erfolgten  totalen  Geschwindig- 
keitsabnahme. 

Man  bemerkt  die  Analogie  mit  der  Kraftwirkung  statischen  Wasserdrucks,  die 
gleich  dem  Wasserdruck  mal  der  Projektion  der  Gefäßwand  auf  die  zur  Kraft- 
richtung senkrechte  Ebene  gewesen  war. 

In  obigem  Gesetz  der  dynamischen  Kraftwirkung  ist  besonders  hervorzuheben, 
daß  Reibungsverluste  bei  ihr  nur  mittelbar  eine  Rolle  spielen,  insofern  als  sie  die 
totale  Geschwindigkeitsänderung  beeinflussen  können.  In  der  Gleichung  selbst 
erscheint  ein  Reibungsverlust  nicht.  Es  ist  daher  für  die  Kraftwirkung  einer 
durch  die  sekundliche  Wassermenge  bestimmten  Strömung  ganz 
einerlei,  auf  welchem  Wege,  in  welcher  Zeit  und  mit  welchen  Reibungs- 
verlusten die  tatsächliche  Änderung  der  Geschwindigkeit  zustande  kam. 

Bei  wirklichen  Wasserströmungen  begegnet  man  der  Schwierigkeit,  daß  die 
Geschwindigkeit  nicht  für  alle  Teile  der  sekundlichen  Wässermenge  konstant  ist, 
und  zwar  kommt  auch  hier  nicht  der  Mittelwert  von  c^  sondern  der  von  c^  in 
Frage,  da  das  c  auch  in  Q  enthalten  ist.     Setzt  man  nämlich  in 


^=  J/ 


dQ  =  df-c, 
so  folgt 

P  =  ^  fc'df  =  -^/? . 
.. _  gJ  g 

']  Hübsch  macht  Pfarr  dieses  Gesetz  dem  physikalischen  Empfinden  verständlich.  Z.g.T.,i9o8,S.85. 
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Die  Kraft  P  ist  somit  nach  unsern  Ausfuhrungen  S,  65  stets  größer  zu  er- 
warten als  der  Wert,  den  man  durch  Einfuhren  des  linearen  Mittelwerts  von  c 
erhält,  und  wir  setzen  dementsprechend 


Q'7 


g 


(194) 


wobei  sich  %  in  Rohrleitungen  zu  rund  1,05,  bei  Ausfluß  aber  gelegentlich  viel 
kleiner  (S.  127),  zu  etwa  1,002,  ergeben  kann. 

Wir  werden  deshalb  im  folgenden  %  bei  reinem  Ausfluß  gleich  i  setzen. 
Hierzu  mögen  einige  einfache  Beispiele  Erwähnung  finden: 

I.     Das    hölzerne    Zulaufgerinne    einer   Wasserkräflanlage    (Abb.  183) ,     das 


I 

Abb.  184.     Aufgefangener  Strahl. 


Abb.  183.     Holzgerinne  mit 
seitlichem  Ausfluß. 

1,2  cbm/sek   fuhrt,  besitzt  eine  seitliche  Öffnung      2 

von   0,6  m"*   als  Leerschuß    zum  Abstellen    des         Abb.  185.    Abgelenkter  Strahl. 

Werks. 

Mit  einem  Kontraktionskoeffizienten  rpk  von  0,8  wird   dann  das  Wasser  mit 
einer  Geschwindigkeitskomponente  senkrecht  zum  Kanal  von 

c  =  -~~ — --  =  2,5  m/sek 
0,6  -0,8  '        ' 

austreten  und  dabei  eine  Kraft  von 


P=X 


Q-y  H 


c  =  1,0 


1,2   •   1000 


•  2,5  ^  300  kg 


g  '         9»8i 

ausüben,  die  bestrebt  ist,  das  Gerüst,  auf  dem  der  Kanal  ruht,  umzukippen. 

2.  Ein  Wasserstrahl  (Abb.  184)  trete  unter  200  m  Druck  bei  einem  Ge- 
schwindigkeitskoeffizienten ifg  =  0,98  aus  einer  Düse  von  30  qcm  =  0,003  ^ 
ohne  Kontraktion  aus  und  treffe  auf  eine  Wand,  die  sämtliche  Wasserteilchen  um 
90**  ablenke. 

Wie  groß  ist  ihr  Reaktionsdruck? 

Die  Geschwindigkeit  folgt  aus 


c  =  ffgVzgH ^=  0,98  V2g  •  200  =  61,4  m/sek, 
die  sekundliche  Wassermenge  ist 

Q  =/•  c  =  0,003  •  61,4  =  0,184  cbm/sek. 
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Damit  ergibt  sich  der  Reaktionsdruck,  da  die  Geschwindigkeit  in  der  ursprüng- 
lichen Richtung  verschwindet,  entweder  aus 


„       Q'  y            0,184  •  1000     .  , 

7^=  ^-^  •^  = -^— -  -. 61,4=  1152kg 


oder  als 


P=  ^^.^^  = 


oder  schließlich  zu 


g 


9,81  . 

0,003  •  1000 
•      9j8i 


61,4^=  1152  kg 


P  =^  2  •  f  •  y =  2   f'  y    H '  cpl  ^=^  2  '  0,003  •  1000  •  200  •  0,98^  =1152  kg. 

3.  Würde  der  Strahl  um  180°  auf  c^=z—c^  abgelenkt  (Abb.  185),  so  ergäbe 
sich  unter  Vernachlässigung  der  Reibung  als  Kraft  die  doppelte  Größe  wie  vorhin, 
d.  h.  -P  =  2304  kg.  In  Wirklichkeit  wird  die  Geschwindigkeit  durch  die  Reibung 
an  der  Ablenkungsfläche  vermindert.  Mit  der  Endgeschwindigkeit  c^  =  —  0,9  •  c^ 
hätten  wir  z.  B. 

P^Qry 


g 


.  0,184    •    1000  ^  S   ^  1 

(^x  —  ^J  = -^7  -     (61,4  +  0,9  •  61,4)  ^  2200  kg. 

9,01 


b)  Die  Lage  des  Reaktionsdrucks. 

Rechnen  wir  im  folgenden  weiter  mit  der  Annäherung,  daß  der  Mittelwert  der 
Geschwindigkeitsquadrate  gleich  dem  Quadrat  des  Mittelwerts  der  Geschwindig- 
keiten gesetzt  werden  darf,  so 
kann  z.  B.  für  einen  beliebig 
gekrümmten  Kanal ,  dessen 
Mittellinie  in  Abb.  1 86  von  i 
bis  2  läuft  und  in  dem  das 
Wasser  von  einer  mittleren 
Geschwindigkeit  c^  auf  c^  be- 
schleunigt wird,  die  Lage  des 
Reaktionsdrucks  nach  Zeu- 
ner')  sehr  elegant  in  folgen- 
der Weise  bestimmt  werden. 

Man  legt  ein  beliebiges 
Achsenkreuz  fest  und  schreibt 
dasTorsionsmomentum  dessen 
Ursprung  für  die  in  einem  be- 
liebigen Kanalquerschnitt  auf- 
tretenden Beschleunigfungs- 
kräfte  an. 

Letztere  seien  in  Richtung 
der  j-Achse 


Abb.  186.     Reaktionsbestimmung  nach  Zeuner. 


»)  Zeuner,  Vorlesungen  über  Turbinen,  1899,  S.  81. 


dP. 


dm  ^-  /- . 
dt  ' 
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wobei  r^'die  7- Komponente  der  Geschwindigkeit  und  in  Richtung  der  at -Achse 
entsprechend 

dPx  =  dm  '  —r^ , 

dt  ^ 

*  ■  • 

somit  ihr  Moment  um  0 

dM^dPy.x-dPx.y^dml^-^.x-'-^.yy 

—^  •  X  kann  nach  den  Regeln  der  Differentialrechnung  geschrieben  werden  als 


und  da 


so  wird  auch 


dCy 

dt 

X  = 

d[Cy  '  x) 

"     dt 

dx 

dt     ^' ' 

-'"-  dt^ 

de, 
dt 

'  X 

d[Cy  '  x) 

dt 

—  CyCx. 

d[cx 

-y) 

dy 

d[cx-y) 

X  • 


Entsprechend  folgt 

~jt-y  =  ^dt^~  '''-tt=  dt'  ~''" 

Durch  Einsetzen  fallen  die  letzten  Glieder  weg  und  es  bleibt 

\      dt  dt      1 

Führt  man  wieder  die  sekundliche  Wassermenge  ein,  indem 


so  fallt  die  Zeit  hinaus  und  es  bleibt 


g 


Q.  y 

dM  =  — ~^  d[Cy  '  X  —  Cx'  y) . 

Aus  der  Figur  folgt  ferner 

Cy  =  c  •  smß    und    Cx  =  —  c  -  cos  [i , 
damit 

dM=  ^^^d(c[x'Smß  +  ycosß))  =  ^^d-  (c  •  r) 
S  S 

und  schließlich  das  Integral 

M=^-J{c,r,-c,r,).  (195) 

Dieses  Resultat,  das  nichts  anderes  darstellt  als  den  Flächensatz,  und  das  wir  bei 
Ableitung  der  Hauptgleichung  der  Turbinen theorie  (S.  235  ff.)  wiederfinden  werden, 
sagt  aus,  daß  das  von  der  im  Kanal  befindlichen  Wassermasse  ausgeübte  Moment 
unabhängig  ist  von  den  Zwischenzuständen,  dagegen  gleich  der  Änderung  der 
Momente   am  Austritt  und  Eintritt  (>des  Dralls«),   die  gebildet  werden  aus  der 

sekundlichen  Wassermasse   — -  mal  den  betreffenden  Geschwindigkeiten  c^  bzw.  c^ 

und  ihren  Hebelarmen  r,  bzw.  r,.     Somit  kann  das  Moment  um  0  als  die  Wir- 

Q '  y  (2 '  y 

kung  von  zwei  Kräften  c^  und    — -c^  in  den  auf  r^  bzw.  r^  senkrechten, 

durch  /i,  und  /?.  gegebenen  Richtungen  angesehen  werden. 
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Diese  Kräfte  stellen,   da  wegen  der  willkürlichen  Lage  von  0  die  Größen  r, 
und  r,  beliebig  sind,  in  der  Tat  Komponenten  des  resultierenden  Reaktionsdrucks 

dar.     Aus  ihnen  können  daher,  wie  in  Abb.  130  (mit  ^^  =  w)    graphisch  aus- 
geführt, Größe  und  Richtung  des  letzteren  bestimmt  werden. 


3.  Die  gesamten  Kraftwirkungen. 

Dehnen  wir  nunmehr  unsere  Betrachtungen  auf  die  gesamten  in  Frage  kommen- 
den Kraftwirkungen  aus,  so  sind  anzuführen: 

I.    Die  aktiven  Kräfte,  als 

1.  Schwerkraft, 

2.  Trägheits Wirkung; 

II.    die  inneren  Kräfte: 

1.  Druckkräfte, 

2.  Reibungskräfte; 

III.    die  äußeren  Kräfte: 

1.  Reaktionsdrücke  auf  die  Geräßwände, 

2.  Reaktionsdrücke  auf  die  Gefäßöfihungen; 

3.  Stützreaktionen, 

wobei  praktisch  noch  das  Gefaßgewicht  als  eine  dritte  aktive  Kraft  zu  berück- 
sichtigen ist. 

Stellen  wir  demnach  etwa  die  Gleichgewichtsbedingung  zwischen  den  Vertikal- 
komponenten der  unter  I  und  der  unter  III  genannten  Kräfte  auf,  so  haben  wir: 

1.  Schwerkraft  =  Gewicht  des  im  Gefäß  befind- 
lichen Wassers  =  G, 

2.  Trägheitswirkung  =  Sekundliche   Masse  mal 
Geschwindigkeitsabnahme   in    der   Vertikalen. 

3.  Gefaßgewicht  =  G\ 

4.  Reaktionsdruck  auf  die  Gefäßwände  =  Si«,. 

5.  Reaktionsdruck  auf  die  GefäßöfTnungen  =  9?^. 

6.  Stützreaktion  =  9{. 
Die  Kräfte  4  und  5  behandelt  man  am  besten 

gemeinsam. 

Wir  betrachten  danach  die  folgenden  Mög- 
lichkeiten: 

a)  Befindet  sich  das  Reaktionsgefäß  ein- 
schließlich seiner  Öffnungen  unter  Atmosphären- 
druck, so  heben  sich  die  Druckkräfte  unter  4. 
und  5.  gegenseitig  auf  und  die  Bedingung  für  das 
Gleichgewicht  lautet  (vgl.  Gl.  192): 


Abb.  187.     Reaktionsgefäß. 


G^J-^[c\Jf,  Sin/?, -f^^/,  sin/5?J  +  G'+9{=  0, 
S 


(196) 


wobei  Index  i  die  Eintritts-,  Index  2  die  Austrittsquerschnitte  kennzeichnet. 
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b)  Sind  die  Drücke/  in  den  Öffnungen  vom  Atmosphärendruck /«« verschieden, 
so  treten  die  entsprechenden  Differenzen  p — pat-f- smß  hinzu,  und  man  hat, 
wobei  ß  =  Winkel  zwischen  /  und  der  Horizontalen  (Abb.  187) 

y  (197) 

G-\-y-2  [c\  J/,  sin  ß,  -  clJ/,  sin  ß,)  +  G'  +  2{p  -p„,)/.  sin  ß  +  ?li  =  o  . 

c)  Befindet  sich  schließlich  das  Gefäß  in  einer  ruhenden  Flüssigkeit  vom 
spezifischen  Gewicht  y'^  so  unterliegt  es,  wenn  sein  äußeres  Volumen  mit  V 
bezeichnet  wird,  an  den  äußern  Wänden  einem  wechselnden  Auftriebsdruck  /«, 
während  in  den  Offnungen  die  Drücke/ — /«  zur  Wirkung  kommen.  Dadurch 
wird   der  A-uftrieb  —  "F'«/  um   die  letztern  JS (/—/«)/•  sin/?  vermindert  und 

es  folgt 

(198) 

G  +  ^:-(cZ  Jf,  sin/t?,  -  c\  Jf,  sin/^J  +  G' ^  V'/  +  ^{fi  -/.)/•  smß  +  fR  =  o 

oder  der  Stützdruck  Py^=  —  9t  in  diesem  allgemeinen  Fall : 

('99) 
P,=  G+  -^2{clJ/,  sinß,-clJf,  sia  ß,)  +  G'  -  Vy'-i-  2(p  -p„]/-  sin  ß. 


Abb.  188.     ReaktionsgefUß  unter  Wasser. 


Wenden    wir   dieses  Ergebnis  auf  das  Ausflußgefaß  (Abb.  i88)  mit  den  auch 
im  Turbinenbau  später  gebrauchten  Winkelbezeichnungen  /:?,  und  ß^  an,  so  folgt 

P^  =  G-\-^^  (elf,  sin  ,5?,  -  elf,  sin,:^J  +  G^^  V'y'  +  (A  -  /«, )/  •  sin/:^,  - 

Als  Beispiel   eines  solchen  Falls  betrachten  wir  den  in  Abb.  189  dargestellten 
verjüngten  Rohrkrümmer.    Er  befinde  sich  mit  den  anschließenden  Rohrleitungen 


144 


Zweiter  Teil.     Hydraulik. 


unter  Wasser  und  werde  in  der  Pfeilrichtung  von  0,6  m^/sek  Wasser  durchflössen. 

Die  Querschnitte  bei  i  und  2  mögen  0,1  m'  bzw.  0,02  m*  betragen.    Das  Gewicht 

des  Krümmers  sei  46  kg,  das 
spezifische  Gewicht  seines  Ma- 
terials 7670  kg/m ^,  das  Gewicht 
des  Wassers  im  Krümmer  78  kg. 
Der  absolute  Druck  im 
Rohrmittel  bei  i  betrage  6,612, 
der  bei  2  betrage  1,845  Atmo- 
sphären. 

Zur  Bemessung  der  Träg- 
heitswirkung möge,  wie  auch 
in  den  vorangegangenen  Bei- 
spielen, die  mittlere  Wasser- 
geschwindigkeit als  über  den 
Querschnitt  konstant  angesehen 
werden. 

Gesucht  ist  die  in  vertikaler 
Richtung  von  den  Rohrflanschen 
aufzunehmende  Kraft  Py. 


Abb.  189.     Verjüngter  Rohrkrümmer. 


Sie  berechnet  sich  nach  dem  Vorangegangenen  zu 

Q  =  0,6  m^/sek;     y  =  /  =  1000  kg/m^ 
-F,  =  0,1  m",     F^  =  0,02  m',     daraus    c^  =  6  m/sek,     c^  =  30  m/sek 

^,  •  sin  45®  =  6  •  0,7071  =  4,2426  m/sek 
c^  •  sin  15°  =  30  ■  0,25882  ==  7,7646  m/sek 
0,6  •  1000     ,      ^   ,    ^       /  46     ,     78 


Py   =   78  + 


g 


.(-3,5-)-f46-(4^  +  £-) 

\7070       1000/ 


•  1000 


670        lOOOi 
+  (6,612  —  0,254)  •  0,1  •  0,7071  •  lOOOO 
—  (i>8455  — ■  o>35)  •  o»02  •  0,25882  •  loooo 
P^  =  78  —  215,5+46  —  84  +  4500  —  77,5  =4247  kg. 
Setzen  wir  hier,   da  es  sich  nicht  um  reinen  Ausfluß  handelt,   das   mittlere 
Geschwindigkeitsquadrat  um  etwa  5**/^  größer  ein  als  das  Quadrat  der  mittleren 
Geschwindigkeit,  so  erhalten  wir  die  Trägheitswirkung  einfach  um  5  °\^ ,  d.  h.  auf 
—  1,05  •  215,5  =  —  226,3  vermehrt  oder  Py  um  10,8  kg  auf  4236,2  kg  erniedrigt. 
Dem  steht  natürlich  ein  entsprechend  geringerer  Reibungsverlust  zwischen  i  und  2 
gegenüber.     Denn  hatten  wir  im  ersten  Fall  mit 


R  =  H,-H,  +  K-h,+ 


c^  —  c^ 


2g 


/l  2  3 

=  0,96  +  66,12  —  18,45  +  -    73^-  =  4,53  m, 
so  ergibt  sich  jetzt  nur  noch 


R  =  0,96  +  66,12  —  18,45  +  1,05 


6'- 30 
2g 


=  2,33  m. 


woraus  die  Wichtigkeit  solcher  Beachtung  in  die  Augen  fällt. 
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Es  ist  aber  auch  lehrreich  >  unsere  obigen  Gleichungen  auf  einige  extreme 
Fälle  anzuwenden. 

Betraphten  wir  z.  B.  das  vertikale  in  Luft  befindliche  Rohrstück  (Abb.  190), 
so  folgt  hier  mit  ^,  =  c^ ,  ß^  =  90°;  /«,  =/««  =  Atmosphärendruck  ==/«/,  /  Z  o, 

Da  nun 

^.  +*.+  —  = /^,  +  Ä,  +  —  + Ä 

und  für 

so  folgt,  da  /a/  hinausfällt, 

und  mit  6^=^/- /  •  y: 

d.  h.,  wie  nicht  anders  zu  erwarten,   ist  der  Stützdruck 
gleich  der  Reibungskraft  plus  dem  GefaOgewicht. 

In  Abb.  191    befindet  sich  das  GefaO   im  ruhenden 
Wasser,  hier  wird  daher  der  Auftrieb  zur  Geltung  kommen. 
Sehen  wir  von  der  Wandstarke  und  vom  Gewicht  des  GeiaOes  ab,  so  fallt  der 
Auftrieb  gegen  G  in  obiger  Gleichung  hinaus.     Es  bleibt 

Py  =  J{^:/x   -  C\f,)  +  (A   -pa.)A   -  {P.  -Pa.)f.  ; 

=  (J^x  +  A  -Ax  )/x  -  \^c\  +  A  -A,)/.. 

Hier  wird  p»^  =fat  '\-  ^'  Y-  Man  bemerkt  aber  auch,  daß  ftir  /^  ^f^  die  abso- 
lute Druckhöhe  von  /«,   bzw.  von  /«,  keineswegs  gleichgültig  ist. 


daher 


Abb.  190.     Vertikales 
Rohrstück. 


Abb.  191.     Düse  im  Wasser. 


Abb.  192.     Reaktionskanal. 


Ein  weiteres  Beispiel  betrifft  den  Kanal  (Abb.  192),  wodurch  wir  bereits  dem 
Kräftevorgang  in  Turbinen  näher  gebracht  werden. 

Neu  ist  dabei,  daß  die  Öffnungen  nicht  senkrecht,  sondern  schräg  durchflössen 
werden,  was  in  der  Turbinentheorie  noch  Anlaß  •  zu  besondern  Erwägungen  geben 


C  a  m  e  r  e  r «  Wasserkraftmaschioen. 
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wird.  Bezeichnen  wir  den  Winkel  zwischen  der  Senkrechten  zur  Öffnung  und 
der  Horizontalen  mit  ß*  und  dem  späteren  Gebrauch  entsprechend  den  Stützdruck 
Pjy  als  Meridiankraft  mit  Pmy  die  negative  Horizontalkraft  ^-  Px  aber  als  Umfangs- 
kraft  mit  -P«,  so  folgt 

■P«  =  ^  (c,  sin/^.  - c,  sin/?J  +  G  +  G' -  V  ■  / -\-{p,  -p^)A  sin/?:  - 

-  (^. -/-.)/.  sin  ^:    (200) 

Pu  =  -  -^^  fe  cos/?.  -  c,  cos/?.)  -  (/.  -A.)/  cos/?t  +  (/,  -/«,)/,.cos;S:. 

^  .  (201) 

Im  besondem  Fall  der  Abb.  192  mit  /JJ  =  /SJ  =  90°  sei  y'  =  o,  dann  wird  mit 


('^ 


'"X 


f«,)  +  G -h  C' +  (^. -/^)/. -{/, -/«,)/.   ,   (202) 


(203) 


Man  bemerkt,  daß  das  Wassergewicht,  obgleich  es  auf  der  schiefen  Ebene 
ruht,  keine  Umfangskraft  des  Gefäßes  hervorruft,  was  in  der  nach  allen  Richtungen 
gleichartigen  Fortpflanzung  des  Drucks  begründet  ist. 

Wir  haben  deshalb  z.  B.  in  Abb.  193  die  gleiche  Kraftkomponente  nach  links 
und  rechts,  sobald  die  Drücke  in  der  Horizontalen,  entsprechend  den  horizontalen 


Abb.  193.     Abgeschlossener  Kanal. 


Abb.  194.   Niveaulinien  im  durchflossenen  Keaktions- 

kanal. 


Niveaulinien,  gleich  sind.    Diese  erhält  man,  sobald  das  Gefäß  unten  abgeschlossen 

wird,  während  sich  bei  der  Bewegung  des  Wassers  (Abb.  194)  Niveauflächen  einstellen, 

die  auf  der  Resultierenden  P  aus  der  Schwerkraft  dm-g  und  der  Trägheitskräfte 

de  c"" 

dm  -j-  und  dm*-      senkrecht   stehen  und  eine  Umfangskraft  Pu  liefern,   die  der 

betreffenden  Horizontalkomponente  entspricht. 

Wenn  die  Lage  der  resultierenden  Kräfte  gesucht  ist,  so  beachte  man,  daß 
der  Druck  auf  die  Offnungen  nicht  im  Schwerpunkt,  sondern  im  Abstand  y^  (vgl. 
S.  30)  angreift,  was  freilich,  Avenn  sich  das  Gefäß  im  Wasser  befindet,  durch'den 
Auftrieb  wieder  wett  gemacht  wird. 
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Die  vorliegenden  Untersuchungen  hatten  stillschweigend  vorausgesetzt,  daß  die 
Wasserströmungen  die  durch  die  GefaOkrümmungen  voi^eschriebenen  Richtungs- 
wechsel restlos  mitmachen.    Das  trifft  um  so  weniger  zu,  je  größer  die  Öffnungen 
im  Verhältnis  zum  Gefäß  selbst  gemacht  wer- 
den.   Das  Wasser  sucht  die  Krümmungen  zu 
umgehen,  und  man  tindet  daher  als  günstigste 
Eintrittströmung  in  die  Laufradschaufeln  einer 
Turbine  gelegentlich  ein  Bild  nach  Abb.  195, 
indem  die  ankommende  Wasserrichtung  nicht 
genau  mit  dem  Schaufel  winke!  übereinstimmt, 
sondern   sich    der  nachfolgenden  Krümmung 
anpaßt,  ein  Vorgang,  den  ich  als  > Schaufelrückwirkung«  bezeichnet  habe')  und 
den  FöTTiNGER  vom  Standpunkt  des  Mathematikers  auf  hübsche  Weise  in  neuester 
Zeit  beleuchtet  hat'].    Selbstverständlich  sind  für  die  Trägheitswirkungen  nur  die 
wirklichen  Strömungsrichtungen  maßgebend  und  sie  werden  wir  auch  in  Zukunft 
von  den  Schaufelrichtungen  unterscheiden. 


Abb.  195.     Schaufel  rUckvirkuDg. 


4.  Reibungskräfte  im  Innern  der  Flüssigkeit  und  an  der  Wand. 
*Die  Schleppkraft.« 

Die  aktiven  Kräfte:  Massen- und  Schwerkräfte,  werden,  wie  auf  S.  136  bemerkt, 
durch  Vertikal-  und  Tangentialkräfte,  bzw.  durch  Druck  und  Reibung  nach  außen 
übertragen.    Es  empfiehlt  sich  auf  die  Art  und  Weise  dieser  letzteren  Übertragung 
hier  näher  einzugehen,  zumal  sehr  verschiedene  An- 
sichten über  diesen  Gegenstand  in  der  Literatur  an- 
zutreffen sind. 

Auszugehen  haben  wir  dabei  einfach  vom  Gleich- 
gewicht der  Kräfte. 

Zur  Einführung  betrachten  wir  den  Fall  einer 
geraden  Rohrleitung  nach  Abb.  196,  bei  der  wir 
vom  Einfluß  der  Schwerkraft  absehen  wollen.  Dabei 
können  erfahrungsgemäß  die  Drücke  in  jedem  Quer- 
schnitt mit  großer  Annäherung  als  konstant  angesehen 
werden.  Wir  erhalten  aber  infolge  der  Reibungs- 
verluste einen  Druckabfall  p^  — /,  zwischen  den  Quer- 
schnitten I  und  2,  und  die  Gleichgewichtsbedingung  verlangt  nun,  daß  die  Kraft 
/,  — A'/^'A  — A)**"^  durch  die  äußerste  Schicht  von  der  Wandung  auf 
den  Wasserkörper  übertragen  werde. 

Man  bemerkt,  daß  dieselbe  Bedingung  auch  für  jeden  konzentrischen  Zylinder 
gilt,  wo  die  Kraft  (;>,  — p,]x'7i  übermittelt  werden  muß,  und  daß  daher  die  Reibungs- 
kraft J'/i  für  eine  Rohrleitung  nach  einem  Paraboloid  (Abb.  196}  von  innen  nach 
außen  zunimmt. 


")  Beitrage  lur  Bestimmung  der  Ein-  und  Austrittsgrößen  von  Turbinenlaufrädern.  DDfr.LER,  1904, 
S.  817. 

='  l'b«  die  physikalbchen  Grundlajcn  der  Turbinen-  und  Pro  pelle  rwitkung.  Zeluebrift  filr 
Ilnpeehnik  nnd  Motorluftschi ffalirt,  igii,  S.  233, 
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■  Man.  hat  die  Möglichkeit  solcher  Reibungskräfte  in  Zweifel  gezogen,  da  bei 
den  unendlich  kleinen  Relativverschiebungen  unendlich  benachbarter  Schichten 
keine  endlichen  Kraftäußerungen  möglich  seien  ^),  und  versucht  die  Reibungsarbeit 
durch  Schwingungen  zu  erklären.  Das  letztere  mag  zutreffen,  es  hindert  aber 
nicht ,  daß  zur  Aufrechterhaltung  des  Beharrungszustands  auf  die  erwähnten 
Kräfte  nicht  verzichtet  werden  kann.  Dazu  entsprechen  sie  vollkommen  dem 
Poiseuilleschen  Gesetz  der  Zähigkeit  fiir  den  Bewegungszustand  unterhalb  der 
kritischen  Geschwindigkeit.  Denn  darnach  zeigt  sich  einmal,  daß  die  Reibungs- 
kraft Pr  (Gl.  120,  S.  98)  , 

Pj^  =  n^  0^-^  (0  =  Oberfläche)  (204) 

auch  bei  unendlich  kleiner  Verschiebungsgeschwindigkeit  ^:  endlich  bleibt,  wenn 
nur  der  Schichtabstand  x  gleichfalls  unendlich  klein  wird. 

Dazu  fanden  wir  S.  98,  daß  sich  die  Geschwindigkeit  nach  dem  Poiseuille- 
schen Gesetz  nach  einem  Paraboloid  (Abb.  196)     (Gl.  122) 

ändert.     Das  liefert  für  Fr 

J^^  =  rj  •  O-r-  =^ r     '  V  '  2  7t X  '  l  i  2X  =  —  K  '  y  '  7t '  X  ,         (205; 

*         äx  i^l '  rj  * 

d.  h.  mit  Ry  ^=/x  — /,  =  konst.  wiederum  eine  der  obigen  gleichartige  Parabel. 

Hier  ist  somit  die  Funktion  von*  Pr  aus  der  Zähigkeit  bzw.  aus  dem 
Poiseuilleschen  Gesetz  ohne  weiteres  zu  erklären.  Das  Wunderbare  ist  aber, 
daß  dieselbe  Funktion  auch  fiir  die  über  der  kritischen  Geschwindigkeit  nach  ganz 
andern  Gesetzen  z.  B.  nach  der  Bielschen  Gleichung  verlaufender  Reibungs- 
verluste gelten  muß,  da  sie  ja  —  unabhängig  von  diesen  —  einfach  dem  Gleich- 
gewicht der  Kräfte  entspricht. 

Ja,  es  ist  für  die  Ableitung  dieser  Funktion  nicht  einmal' nötig  anzunehmen, 
daß  /,  und  /,  über  den  betreffenden  Querschnitten  konstant  sind.  Wenn  nur 
p^  — p^  zwischen  jeweils  entsprechenden  Punkten  der  Querschnitte  konstant  an- 
gesehen werden  darf,  und  das  ist  infolge  der  Gleichwertigkeit  sämtlicher  Rohr- 
querschnitte offenbar  in  weitesten  Maße  der  Fall,  so  muß  die  Funktion  von  Pr 
dieselbe  sein. 

Man  kann  somit  als  ein  allgemeines,  für  jede  Art  der  Reibungs- 
verluste in  gerader  Rohrleitung  gültiges  Gesetz  aussprechen  —  und 
meines  Wissens  geschieht  dies  hier  zum  ersten  Mal,  —  daß  die  Größe  der 
zwischen  axialen  Schichten  auftretenden  Kräfte  sich  nach  einem 
Paraboloid  ändert. 

Dieses  Gesetz  erregt  Verwunderung  deshalb,  weil  bei  Geschwindigkeiten  über 
der  kritischen  Geschwindigkeit,  die  Änderungen  der  Hauptgeschwindigkeit  in  der 
Mitte  des  Rohres  verhältnismäßig  nur  geringfügige  sind  (Abb.  77).  Hier  müssen 
daher  die  schon  erwähnten  Sekundärströmungen  und  Schwingungen  fiir  Aufrecht- 
erhaltung der  durch  das  Gleichgewicht  vorgeschriebenen  Kräfte  sorgen,  die  dann 
nicht  mehr  als  reine  Reibungskräfte  im   Sinne   der  Zähigkeit,   sondern  zum   Teil 


')  ISAACHSENj  Civilingenieur,   1896,  S.  383. 
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Nmau/in/e 


Hz 


Abb.  197. 


als  Widerstände,  hervorgerufen  durch  den  Austausch  von  Bewegungsgröße,  an- 
zusehen sind. 

Zu  demselben  Ergebnis  kommt  man  auch  fiir  ein  beliebig  gelagertes  Rohr 
unter  Berücksichtigung  der  Schwerkraft  (Abb.  197). 

Hier  würde  die  Druckdifferenz  ohne 
Reibung  einfach  der  Schwerkraft  das 
Gleichgewicht  halten.  Mit  ihr  vermindert 
sie  sich  nach  der  Arbeitsgleichung 

um  die  Reibungshöhe 

und  dieser  Differenz  muß  wieder  die 
Reibungskraft  Pr  das  Gleichgewicht 
halten  (206) 

Für  eine  gleichmäßige  Wasserströ- 
mung in  einem  prismatischen  Gerinne 
Abb.  198)  gelten  dieselben  Überlegungen. 
Nehmen  wir  dabei  die  Breite  des  Ge- 
rinnes gegenüber  der  Höhe  sehr  groß  an,  so  kann  der  Einfluß  der  Seitenwände 
auf  einen  großen  Teil  desselben  vernachlässigt  werden. 

Auch  hier  sind  die  Differenzen  der  [H^  +  A,)  —  [H^  +  ^'a)  ober  die  Querschnitte 

1  und  2  konstant,  und  mit  //,  =  //,  folgt  für  jede  Schicht  H^  —  ^a  =  Nettogefälle 
H»  ^=  R\  d.  h,  die  Verlusthöhe 

gleich  dem  Gefalle. 

Die  Reibungskraft  von  i  bis 

2  aber  wird  damit 

Pr  =  Hn'Y  •/. 
Sehen  wir  nun  von  der  Reibung 
an  der  Luft  und,  wie  bemerkt, 
von  der  an  den  Seitenwänden 
ab,  so  ei^ibt  sich  die  sehr  ein- 
fache Funktion  für  Pr^  daß  mit  f=b'X]  Pr^=  Hn-yb  -  x^  d.  h.  daß  die 
Reibungskraft  mit  der  Tiefe  linear  zunimmt  (Abb.  198). 

Auf  dasselbe  Gesetz  fuhrt  die  Gleichgewichtsbedingung  fiir  die  in  die  Kanal- 
achse fallende  Komponente  des  Gewichts  G  des  betreffenden  Wasserprismas  l-b-  x^ 
indem  dann 

Pr=^  G '  —.—  s=  /•^•jT^y*-.—  =  Hn  -y  'b*  X,  (207) 

Auch  hier  ist  die  allgemeine  Gültigkeit  dieses  Gesetzes,  unabhängig  von  der 
speziellen  Reibungsfunktion  hervorzuheben'). 

''  Dmß  in  der  Tat  zur  Aafrechthaltung  des  Gleichgewichts  der  Kräfte  neben  der  Zähigkeit  auch 
der  Austausch  von  Bewegungsgröße  zwischen  den  einzelnen  Schichten  eine  Rolle  spielt,  wird  durch 


^  y  y  y,^. 


\x     ''p\ 


JL 


::j^ 


\ 


yy,y. 


Abb.  198.     Reibungskräfte  im  prismatischen  Gerinne. 
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Die  an  der  Grabensohle  auftretende,  auf  die  Breiten-  und  Längeneinheit  be- 

zogene  Reibungskraft  ^=a  hat  für  den  Flußbau  besondere  Bedeutung*).  Kreuter 

bezeichnet  sie  als  Schleppkraft.     Sie  folgt  nach  obigem  zu 

Pr        H„ 


o  = 


l'b 


V   .   / 


(208) 


Mmm, 


Wk.V^^VsVv^^'! 


Hn 


4^ 


i       '.  ^      ^>       Nnßeaul/n/e  t 


Abb.  201.     Nachweis  der  Schleppkraft  in  einem 

Rohrstück. 


und  mit  ~~  =  Relativgefälle  i  und 

y  =  1000 

a  =  1000  'it.  (209 

Auch  über  die  Ableitung  des 
Schleppkraftgesetzes  trifft  man  in 
der  Literatur  verschiedene  Ansich- 
ten*). Ich  fasse  deshalb  nochmals 
die  folgenden,  im  Beharrungszustand 
geltenden  Beziehungen  zusammen: 

I.  Infolge  des  Gleichgewichts 
der  inneren  und  äußeren  Kräfte  ist 


das  Voreilen  eines  in  einem  Flusse  treibenden  Schiffes  trefiflich  erwiesen.  Dr.  Thoma,  der  mich 
hierauf  aufmerksam  machte,  hatte  schon  vor  Jahren  in  der  Elbe  festgestellt,  daß  flußabwärts  treibende 
Kähne  um  etwa  ^/^  m/sek.  der  Geschwindigkeit  der  Wasseroberfläche  vorauseilen,  was  bekanntlich 
auch  genügt,  um  solche,  nur  vom  Wasser  bewegte  Schiffe  mit  dem  Steuer  zu  lenken.  Sei  z.  B.  in 
Abb.  199   links   die  mit   der  Tiefe   wechselnde  Geschwindigkeit   durch  die   mit  c  bezeichnete  Kune 

gegeben ,   so   entspricht  ihr   eine  Zähigkeit  /»   nach  der  nebenstehenden  Kurve ,   wenn  /«=>&•-- 

gesetzt  wird.     Die  Differenz   zwischen   Fz  und  der  gesamten  Reibungskraft  Pr   stellt  dann  den  mit 

1*6  bezeichneten  Betrag  dar,  der  durch 
Austausch  von   Bewegungsgröße    zwi- 
schen  den   einzelnen  Wasserschichten 
auftreten  muß.     Befindet  sich  nun  ein 
Kahn  im  Wasser,  so  bleibt  die  Kurve 
der  pR  unverändert  (Abb.  200).     Der 
Austausch  an  Bewegimgsgröße  Ps  bleibt 
im  unteren  Teil  zunächst  auch  gleich, 
wird    aber  an  der  Wand  des  Kahnes 
infolge   der  relativen  Ruhe  der  Rand- 
schicht  gleich  Null,  und  man 
versteht,    daß     dem     übrig 
bleibenden  Zähigkeitswider- 
stand eine  Geschwindigkeits- 
kurve nach  Abb.  200  (r  statt 
r')  entsprechen  muß. 

I)  DUBUAT,  Principes 
d^hydraulique  et  de  pyrodyna- 
mique.  Tome  premier.  Paris 
181 6,  S.  102.  —  Kreutkr, 
Handbuch  der  Ingenieur- 
wissenschaften.    Dritter   Teil.     Der  Wasserbau.     4.  Aufl.   VI.  Bd.     Z.  d.  Ö.  I.  A.  V.  1912,  S.  281. 

2}  LiPPKE,  Untersuchungen  über  die  Verteilung  der  Wassergeschwindigkeiten.  Dresden,  v.  Baensch- 
Stiftung,  S.  308. 


^V777777777777777777777777777777777777 

Abb.  199.     Trennung  der  Reibungskraft  Pr  in  Pz  und  Pb. 


Abb.  200.     Dasselbe  bei  schwimmendem  Kahn. 
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die  Schleppkraft  gleich  der  Flüssigkeitstiefe  t  mal  der  dem  Gefalle  entsprechenden 
Druckhöhe  i-y. 

2.  Die  vom  Gefalle  geleistete  Arbeit  wird  durch  Reibung  vernichtet  und 
gröOtenteils  in  Wärme  verwandelt.  Diese  Energieverwandlung  vollzieht  sich  im 
ganzen  Strömungsbereich  und  zum  Teil  auch  an  den  Kanalwänden.  Die  Arbeit 
der  Schleppkraft  bildet  somit  nur  einen  Bruchteil  der  Gefallsarbeit. 

3.  Im  absolut  glatten  Gerinne  findet  die  betreffende  Schwerkraflkomponente 
keine  Gegenkraft.  Ein  Beharrungszustand  kann  deshalb  nicht  eintreten.  Auch 
wird  in  der  Flüssigkeit  keine  Energie  vernichtet  mit  Ausnahme  von  Wirbelenergie, 
die  ihr  vielleicht  von  einem  früher  durchströmten  nicht  reibungsfreien  Gerinne 
anhaftet. 

Die  Wandreibung  kann  durch  einen  .Rohrausschnitt  nach  Abb.  201  nach- 
gewiesen werden,  der  mit  sehr  geringem  Spiel  abwägbar  gelagert  und  mit  messer- 
scharfen Enden  ausgerüstet  ist,  um  andere  Druckkräfte  in  der  Rohrachse  aus- 
zuschalten. Da  muß  Pr=^{p\ — /,)•/  werden.  p\ — /',  ist  dabei  aus  zwei 
Piezometerablesungen  durch  Extrapolation  zu  bestimmen. 

5.  Schleppkraft  rotierender  Scheiben. 

Die  Schleppkraft  rotierender  Scheiben  entsteht  aus  dem  Widerstand,  den  die 
Parallelverschiebung  einer  in  Wasser  befindlichen  Fläche  gegenüber  einer  zweiten 
in  Ruhe  befindlichen  Fläche  erfahrt  (Abb.  202). 

Dazu    darf    man    annehmen,    daß     die 
Summen    der   Reibungskräfte  Pr   in   samt-  J  !^     ^.1   „ 

liehen  Parallelschichten,    genau   wie  es  bei  Y^^^-:"^^^^'^1_-^^H^^^ 

einer  starren  Verbindung  der  beiden  Flächen 


^;^  —       I C-^ .2_ 

der   Fall    sein    müßte,    zur   Erhaltung    des  Tp  -   3~    \-^ \t     ' 

Gleichgewichts  konstant  sind,   und  daß  die  j  P~— "^       7"    ! 

Drücke,  abgesehen  von  der  Schwerkraft,  im  ^^^v>^^  .^^^^^^^^v . . ; ; , ,  ,n-,  : IZ3 

gesamten  Wasserraum  gleich  sind.  ^bb.  202.  Reibungskräfte  zwischen  parallel 

Die  Geschwindigkeiten  der  Hauptströmung  verschobenen  Wänden. 

dürften  dementsprechend  in  erster  Annähe- 
rung proportional  mit  dem  Abstand  x  von  der  festen  Wandfläche  bis  auf  die 
Geschwindigkeit  c^  der  bewegten  Wand  zunehmen  (Abb.  202),  was  auch  für  Ge- 
schwindigkeiten unter  den  kritischen  Grenzen  zur  Befriedigung  des  Poiseuilleschen 
Gesetzes  für  Fr  ^  konstant  unmittelbar  verlangt  ist,  da 

Prz=i  T).  0  '   ,—  ;  und  daher  c=      ^ 


dx' i?.(9 

Dann   wird   auch  die  Schleppkraft  selbst  mit  c  =^  c^   und  x  =  a  (Abb.  202) 

a  =  -^-  =  ri^  (210) 

und  ist,  wie   nicht  anders  zu   erwarten,  wieder  der  Zähigkeit  und  der  Schlepp- 
gescfawindigkeit  direkt,  dem  Abstand  aber  indirekt  proportional. 

Für  höhere  Geschwindigkeiten  muß  in  gleicher  Weise  nach  dem  Gesetz  des 
Gldchgewichts  Pr  in  jeder  Schicht  konstant  sein;  und  es  liegt  nahe,  auch  hier 
anzunehmen,   was   freilich  durch  den  Versuch   noch  zu  erhärten  wäre,   daß   die 
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Geschwindigkeiten  der  Kauptströmung  gleichfalls  proportional  mit  x  (Abb!  202) 
zunehmen.  Wie  dem  auch  sei,  jedenfalls  darf  die  Berechnung  vx)n  Pr  auf  die 
in  gewöhnlichen  Wasserströmungen  auftretenden  Werte  mit  ihrer  ganz  anders 
gearteten  Gesch<vindigkeitsverteilung  nicht  unmittelbar  bezogen  werden,  sondern 
verlangt  eigene  Versuche. 

Für  die  Wasserströmung"  ergibt  sich   (vgl.  S.  104)  die  Reibungskraft  an  den 
Wandungen  der  Leitung  angenähert  zu 


Pj^=:  R.  y  .f=i  Q- y/=  qlU-  -y  =  oO — y  , 


(211) 


wobei  c  die  mittlere  Geschwindigkeit  im  Querschnitt  darstellte.    Dabei  wechselte 

A  . 

Q  (=  ^^  Vgl.  S.  112)  je  nach  Rauheit  und  hydrau- 

I  '^ 

I  lischem  Radius  zwischen  0,003  ^^^  0,006. 

Für  den  Widerstand  beim  Hindurchziehen  einer 

15  m  langen,   ebenen,  gefirnisten  Holztafel   durch 

Wasser  fand  FroüdE  ')   in   der  Tat  dieses  Gesetz 

bestätigt  und 

P/z  =  OjOooii^  Ocly  j  (212) 

d.h. 

Q^   =  0,000115  •  2^  =  0,00226  y  (213) 


Abb.  203. 


mit    Q^    bezeichnet,    da   es   sich    auf  die   Höchst- 
geschwindigkeit c^  im  Querschnitt  bezieht. 

Am  einfachsten  gestalten  sich  derartige  Versuche 

mit  rotierenden  Scheiben.     Legen  wir  für  sie  dasselbe  Gesetz  der  Schleppkraft 

zugrunde,  so  ergibt  sich  nach  Abb.  203  das  Moment 


ri 


ri 


r\ 


M 


^Jr.dP,  =fr,^  .  i^r.är)^;,  y  =  '-^7  fr^är  = 


und 


=  ~~7tQ^'        yr\  =  ~q^0-^ 

5  2g  ^  2g 


^y 


Pr^  =  —  =  —Q^  •  0'  '  y  ^ 


(214) 


wenn  Pr^  die  Kraft  am  Umfang  und  0  die  Oberfläche  der  Scheibe  darstellt.  Eine 
bei  geradliniger  Bewegung  auftretende  Kraft  Pr  würde  somit  in  '/s  ^i  angreifend 
zu  denken  sein. 

Weiter  folgt  die  Reibungsarbeit  als 


Lr  =  Pr,'C,=^q,'0^'  'y'C,=^0'c\'y. 


2g 

Praktisch  sind  noch  folgende  Umschreibungen: 


5g 


(215) 


^)  BiÄL,.  Forsch g.  Arb.,  Heft  42,  S.  49. 
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1.  Mit  C  =  ^  ■  —~ ,  wobei  s  die  Zahl  der  Scheibenfläctieh,  y  =  looo  und 

4     '  '  ' 

fi  ^  u,  wird 

Lg  =  —s .  u^  .  •/  ^  ~'-  .  Q,sD'u^  ^  160^  eD'u^  kern ;       [ai6) 

2.  mit  «  =  — ; — 

60     . 


/,j[  ^  i6p,s(— i  -/J'ä^^OiOozjp,^ 


Versuche  mit  Scheiben  (Abb.  204) 
scheinen  erwiesen  zu  haben,  daß  das 
angenommene  Gesetz  für  Pr  mit 
einiger  Annäherung  zutrifft,  bzw.  daß 
p,  annähernd  konstant  ausfallt,  wenn 
kein  zu  geringer  Abstand  zwischen 
den  Scheiben  und  den  Wänden 
vorhanden  ist.  So  fand  LÖSCHE') 
mit  6  Scheiben  von  r,  ^  1  m  bei 
c,  ^  33,8  m/sek  ein  Ln  von  500  PS., 
bei  c,  =  62,8  m/sek  von  3000  PS. 
Danach  rechnet  sich  mit  obiger 
Fomiel  sgU_       5.r-5°°-75 


Abb.  304.     Bremse  von  Stujipf. 
0,00 1 26 


ciOy         33,83.  12- /E- 1000  ' 
*'  ^    Z-  3000  -7^ 

=  T-^^r-^ '^—  =  0,001 18 . 

02,8'  -  12  ■  ,T  ■  1000 

Wagner'}  fand  mit  Schdben  von  r,  =  0,3 '^J  0,4 -^  0,5  m  größere  Werte 
von  fi,,  die  mit  der  Geschwindigkeit  abnahmen,  nämlich  bei  c,  =  20  m/sek  rund 
p,  =  0,0035,  bei  c,  =s  40  m/sek  g,  5=  0,0022.  Diese  wesenüich  höheren  Werte 
sind  wohl  in  einer  größeren  Rauheit  der  verwendeten  Scheiben  begründet. 

Für  das  gewölbte  Gehäuse  der  hydraulischen  Bremse  von  Stumpf  (Abb.  204) 
stellte  Rotscher  3)  die  Beziehung  fiir  die  Bremsleistung  auf 
(zr  l'-a** 
Ls  = --    -—a»''^ ,  (219) 

vähreod  nach  obiger  Umschreibung  Lji  =  k  ■  D^n^  werden  würde,  woraus  folgt, 
daß  auch  hier  p,  sich  nicht  völlig  konstant  ergeben  hatte. 
Man  fand  z.  B.  für  2  Scheiben  von  D  =  1,0  m  bei 

«  =  2070,     c,  =  108,5  j     Lg  =  1400  PS. , 
_^         tt  =  loio,     IT,  =    52,9 ,     Lr  =    200  PS. 

1  Lasche,  Z-,   1906,  S.  1353. 

';  WagneK,  Bericht  fiber  die  VI.  ord.  HaDptverstmmluiig  des  Schilf  bautechnEschen  Vereins  1905. — 
DogL  ForMhg.  Arb.,  Heft  42,  S.  49. 

']   KÖTSCIIER,   Z.,    1907,   S.  607. 
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Danach  wird  q^  nach  obiger  Formel 

5  .^.  1400.  75 


bzw. 


c\*  0  •  Y        108,5^  •  4  •  0,5"  •  TT  • ;/ 

5  'g'  200  '  75         _ 


0,00129 


52,9^.4.0,5      .TT.y 


=  0,00157 


Daß  Q^  für  das  Durchschleppen  ebener  Flächen  durch  Wasser  durchweg  kleiner 
[q^  =  0,001 18  bis  0,0035),  in^  Mittel  kaum  halb  so  groß  ausfallt,  als  q  für  Wasser- 
strömungen an  ruhenden  Flächen  (q  =  0,003  bis  0,006),  ist  nicht  verwunderlich, 
da  Pj  auf  die  Höchstgeschwindigkeit  c^  statt  wie  q  auf  die  mittlere  Geschwindig- 
keit c  bezogen  ist. 

Auch  das  an  sich  befremdliche  Ergebnis,  daß  bei  diesen  oberhalb  der  kriti- 
schen Geschwindigkeit  angestellten  Versuchen  der  Abstand  der  bewegten  Fläche 
von  der  festen  Fläche  in  erster  Annäherung  (für  xfj  S,  106  konstant)  ohne  Einfluß 
ist,  erscheint  begründet,  wenn  man  bedenkt,  daß  es  sich  hier  weniger  um  Arbeit 
der  Zähigkeit,  als  vielmehr  in  erster  Linie  um  die  Energievernichtung  der  durch 
die  geschleppte  Fläche  hervorgerufenen  Wirbel  handelt,  die  der  Oberfläche,  sowie 
dem  Quadrat  ihrer  Verschiebungsgeschwindigkeit  proportional  sind. 

Die  Folgerung  für  den  praktischen  Turbinenbau  wird  danach  lauten,  daß  die 
Abstände  rotierender  Scheiben  von  den  feststehenden  Wandungen  solange  belanglos 
sind,  bis  derart  kleine  Abmessungen  erreicht  werden  (Dichtungsscheiben),  daß  die 
kritische  Geschwindigkeit  unterschritten  wird,  wo  dann  die  Schleppkraft  pro- 
portional mit  einer  weiteren  Verkleinerung  der  Abstände  wächst,  und  die  lineare 
Potenz  der  Geschwindigkeiten  statt  der  quadratischen  maßgebend  wird.    COUETTE 

fand  hierfür*)  in  Übereinstimmung  mit  der  Gleichung  — 
S.  97  —  den  Ausdruck 

Cji:  =  2000  •  -^  —  m/sek. , 

da-     ' 

(220) 

wobei  jetzt  cjt  die  Relativ- 
geschwindigkeit der  Flä- 
chen, a  aber  ihren  gegen- 
seitigen Abstand  darstellt. 
Die  Betrachtung  dieser 
Schleppkräfte  legt  den  Ge- 
danken nahe,  welchen  Ein- 
fluß ihre  Lage  im  Gefäß 
auf  die  äußern  Kraftwir- 
kungen besitzt.  Ob  z.  B.  die 
Schleppkraft  Pi?  in  Abb.  205 
infolge  ihres  Hebelarms  / 
ein  Moment  Fj^  •  /  auf  die 
Leitung  ausübt. 
In  Wirklichkeit  können  solche  Wirkungen  nicht  eintreten,  da  die  schließliche 
Kraftäußerung  nie  eine  andere  sein  kann,  als  die  Resultierende  aus  den  aktiven 


/ 


^ 


Abb.  205. 


^)  Näheres  bei  Brillorium,  Theorie  de  la  viscosit^. 
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Klüften  (Schwer-  und  Massenkraft j.  Aus  dem  Gleichgewicht  der  Kräfte  folgt 
daher,  daß  der  Teil  der  Resultierenden,  der  nicht  durch  die  Schleppkraft  an  die 
Wandungen  übertragen  wird,  durch  die  Druckkräfte  zum  Teil  an  die  Wandungen, 
zum  Teil  an  die  Öffnungen  übermittelt  werden  muß. 

Als  Beweis  hierfür  dient  Apparat  Abb.  206.  Er  ist  so  gebaut,  daß  die 
Schwer-  oder  Massenkräfte  keine  Torsion  um  die  Aufhängung  hervorrufen.  Somit 
bleibt  er  in  Ruhe,  obwohl  eine  beträchtliche  Schleppkraft  im  Umfang  wirkt,  ein- 
ach,  weil  die  Druckdifferenz  auf  die  Endflächen  bei  a  und  b  diese  Schleppkraft 
im  Gleichgewicht  hält  [pa  —  fd)  f  =^  Pr  • 

Dagegen  ist  bei  horizontaler  Welle  wohl  zu  beachten,  daß  bei  nicht  gefülltem 
Gehäuse  durch  Mitnehmen  der  Wassermassen  eine  Verlegung  ihres  Schwerpunktes 
und  damit  ein  störendes  Zusatzmoment  auftritt. 

6.  Kraftwirkung  abgelenkter  Strahlen. 

Nach  diesen  allgemeinen  Betrachtungen  soll  nun  ein  besonderer  Fall  noch 
näher  untersucht  werden,  indem  die  Wasserströmung  nicht  durch  ein  beliebiges 
Gefäß,  sondern  nach  Art  eines  abgelenkten  Wasserstrahls  mit  nahezu  gleichbleiben- 
dem Querschnitt  erfolgt,  weil  uns  das  Gelegenheit  gibt,  der  Frage  der  Druck- 
differenzen in  den  einzelnen  Querschnitten  näher  zu  treten.  Zunächst  werden  wir 
auch  für  diesen  Fall  die  Kraftwirkungen  bestimmen. 

Unter  der  vereinfachenden  Annahme,  daß  die  sämtlichen  Wasserteilchen  des 
Strahls  die  gleiche  Geschwindigkeit  besitzen  und  auch  während  der  Ablenkung 
beibehalten,  gilt  für  einen  beliebigen 
Punkt  des  in  Abb.  207  dargestellten 
Strahls,  daß  die  Zentrifugalkraft  dZ 
des  Querschnittsegments  f  -  Q  -  d^i  ^ 
wobei  f  den  Querschnitt  des  Strahls, 
Q  den  augenblicklichen  Krümmungs- 
radius darstellt, 

g  Q  S 

Aus  dem  Hinausfallen  des  Krüm- 
mimgsradius  folgern  wir  übereinstim- 
mend mitGl.(i9i),  S.138,  daß  nicht  die 
Raschheit  der  Krümmung,  sondern  nur 
die  Größe  des  Richtungswechsels  auf 
die  Zentrifugalkraft  von  Einfluß  ist. 

Die  Kraftwirkung  über  die  gesamte 

Ablenkungsfläche  ergibt  sich  in  einer  bestimmten  Richtung  durch  Summation  der 

entsprechenden  Kraftkomponenten. 

Sei  in  einer  C/-Richtung  .  „         ,  -^  .    ^ 

**         aPu  =  dZsinß , 

so  folgt  das  Integral  von  dP„  mit  Abnahme  des  Winkels  //  von  ß^  bis  ;%  als 

/»« 

Pu=^  c^f smß[--  dß)  =  i^ 


Abb.  207.    Wasserdruck  auf  eine  Ablenkungsfläcbe. 


C*[C0Sß^  —COS/]?,). 


(221) 


.*r 
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Führen  wir  nun  wieder  die  sekundliche  Wassermenge  Q'=f-c  ein,  so  folgt 


Q'V 
Pu  =  ^^—^  [ccosß^  —  C  '  COS/t?J  , 

oder  nach  früherer  Bezeichnung  (Abb.  207)     (vgl.  Gl.  203,  S.  146) 


{222) 


[203] 


wobei  Cu  für  /^>  90®  negativ  ausfällt.  Auch  hier  ist  (vgl.  S.  138)  die  Kraftwirkung 
negativ  gleich  der  sekundlichen  Wassermasse  mal  ihrem  in  der  Kraftrichtung  statt- 
findenden Geschwindigkeitszuwachs. 

Die  senkrecht  zur  Umfangsgeschwindigkeit  auftretende  Meridiankraft  Pm  folgt 
in  genau  entsprechender  Weise  (Abb.  207)  als 

,...^,/L.„.»-v..-.-.«i 


.*. 


Qy 


=        (<^«.  —  <^«J  •    (Vgl.  S.  146.) 


(223) 


Nehmen   wir   beispielsweise    einen   Kanal   mit   den   Winkeln  ßj_  =  120°  und 
/^2  =  15°,  c  =  6  m/sek  =  konstant  und  Q  =  12  1/sek,  so  berechnet  sich 


12 


Abb.  208. 


^«  =  y(^'^>966- 6.  (-0,5))  =  8,79  kg; 

P„t  =  — ..  (6  •  0,8660  —  6  •  0,258)  =  3,65  kg. 

Betrachten  wir  auch  hier  die  gesamte 
KraütäuOerung  des  Wassers  auf  die  Ab- 
lenkungsfläche, so  sind  die  auf  S.  142  er- 
wähnten Kräfte  mit  heranzuziehen. 

Ist  die  Ablenkung  unter  Gleichdruck 
gedacht,  so  fallen  die  Drücke  auf  die 
Ein-  und  Austrittsöflhungen ,  sowie  die 
Auftriebskräfte  weg.  Es  bleibt  nur  die 
Schwerkraft  G  zu  berücksichtigen. 

Liegt  die  Kraft  Pu  horizontal,  so  hat  G 
auf  sie  keinen  Einfluß,  während  die  senk- 
rechte Kraftwirkung  Pm  auf 

Pm  = [Cmx  —  ^wa)  +  ^ 


gesteigert  wird. 

Ist  P„  um   einen  Winkel   r  gegen  die  Vertikale  geneigt  (Abb.  209),   so   fallt 
eine  Komponente  G  •  cos  r  in  die  Kraftrichtung  und  wir  erhalten 


/9 .  V 
P7,  = ^  (^«a  —  ^«, )+  GCOST, 


C.    Hydrpdynamik. 


157 


7.  Druck-  und  Geschwindigkeitsverteilung  in  gekrfimmten 

Wasserströmungen. 

Aus  den  in  der  Einleitung  zur  Hydrodynamik  S.  47 ,  62  über  die  Wasser- 
strömungen gemachten  Bemerkungen  folgt,  daß  es  sich  hier  nur  darum  handeln 
kann,  die  sogenannten  Hauptströmungen  in  die  Untersuchungen  aufzunehmen, 
da  sich  die  wirbelnden  Nebenströmungen  mit  Ausnahme  weniger  Sonderfalle  der 
mathematischen  Behandlung  entziehen. 

Dazu  wollen  wir  den  reibungsfreien  Zustand  voraussetzen,  nach  dem  an  allen 
Stellen  der  Strömung  die  gleiche  Energie  vorhanden  ist 

Für  ein  im  Krümmungsradius  q  eines  Kanals  von  der  Breite  6  sich  bewegen- 
des Wasserteilchen  kann  die  Zentrifugalkraft  nach  der  Abb.  210  als 

9  K  Q 

angeschrieben  werden.    Der  Druckzuwachs  pro  Flächeneinheit  auf  die  Strecke  Jq 
ist  demnach: 

an  •  y  = 


somit  durch  Einsetzen 


Q'diid' 


g 


Ja 
Q 


(224) 


oder  allgemeiner,  wenn  noch  eine  Änderung  der 
Höhenlage  um  — ////hinzukommt: 


dk=   -- 
g 


JQ 


'  -  dH. 


{225) 


Abb.  209. 


Die  Beziehung  zwischen  Geschwindigkeit  und  Krümmungsradius  folgt  dann  mit 


bzw. 


H+  h-^ =  konstant 

g 


durch  Einsetzen  von  dh  zu 


oder 


cdc 
~g 

de 
c 


tr 


JQ 


SH/g 


qt<U^ 


(226) 


Abb.  210. 


Der  Auswertung  dieser  Gleichung  steht  die  Schwierigkeit  entgegen,  daß  Jq 
nur  dann  ein  DifTerential  des  Krümmungsradius  ist,  wenn  beim  Fortschreiten  auf 
letzterem  der  Krümmungsmittelpunkt  ungeändert  bleibt. 

Durch  Einführen  des  Abstands  s  zweier  benachbarter  Niveauflächen  (Abb.  211) 

gelingt  es  aber,  den  Ausdruck  —  auf  das  Differential  —  zurückzuführen,  wodurch 
die  wertvollste  Grundlage  zum  Aufzeichnen  wirbelfreier  Strömungen  gegeben  ist  ^). 


»:  Vgl.  Wagenbach,  Beiträge  zur  Turbinentheorie.     Z.  g.  T.,  1907,  S.  273. 
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Man  bemerkt  nämlich  aus  der  Abb.  211,  daß 


Q-{-^Q        s-^-ds 


oder 


Jq ds 


Sonach  folgt 
oder  integriert: 


de 


==-^  =  ^ 


Q 
ds 


(227) 

c  '  s  =  konstant.  (228) 

Dieses  wichtige  Resultat  sagt  aus,  daß  in  Strömungen  konstanter  Energie, 
die  zwischen  parallelen  Wänden  stattfinden,  die  eine  Niveaufläche  durchschneiden- 
den Geschwindigkeiten  sich  umgekehrt  verhalten,  wie  die  Abstände  der  Niveau- 
fläche von  einer  benachbarten  Niveaufläche. 

Zur  Kennzeichnung  der  Strömung  zeichnen  wir  Flutflächen  ein,  die  senk- 
recht zu  den  parallelen  Kanalwänden  stehen,  und  zwischen  denen  jeweils  gleiche 

sekundliche  Wassermengen  fließen  sollen.  Ihre 
Projektionen  sind  in  Abb.  2 1 1  sichtbar,  und  ihre 
Abstände  /  sind  nach  der  obigen  Bedingung  den 
Wassergeschwindigkeiten  umgekehrt  proportional, 

so  daß  auch  gilt 

s 


l 


=  konstant. 


Die  Projektionen  der  genannten  Flutflächen 
bilden  sonach  mit  denen  zweier  benachbarter 
Niveaufiächen    ähnliche  Rechtecke,    und    diese 

Ähnlichkeit  erstreckt  sich,  wenn    -zwischen  samt- 

fr 

liehen  Niveauflächen    gleich   groß    angenommen 

wird,  über  das  ganze  Strömungsbild.  Wird  -7  =  1 

gewählt,  so  erscheint  das  Bild  durch  ein  Netz  von 
Quadraten  überdeckt.  Die  Abweichungen  von 
der  Rechteck-  bzw.  Quadratform  werden  dabei 
um  so  geringer,  je  enger  die  Abstände  der  Flut- 
und  Niveauflächen  gewählt  werden. 
Will  man  die  Strömung  konstanter  Energie  auf  diese  Weise  zeichnerisch  fest- 
stellen, so  bleibt  dem  Anfänger  ein  längeres  Probieren  nicht  erspart.  Er  wird  zu- 
nächst nach  Gefühl  vorläufige  Flutlinien  einzeichnen,  auf  diesen  unter  rechtwinkligem 
Schnitt  die  Niveaulinien  errichten  und  solange  an  beiden  schieben,  bis  die  gewünsch- 
te Ähnlichkeit  der  kleinsten  Schnittfiguren  erreicht  ist  (Abb.  211  u.  Taf.  9,  Abb.  i). 
Dabei  dürfen  die  betreffenden  Quadratseiten  wohl  Krümmungen  zeigen,  die  beim 
Übergang  zum  Kleinen  verschwinden,  während  die  Bedingung  senkrechter  Schnitte 
streng  beibehalten  werden  sollte.  Dies  Verfahren  hat  praktische  Bedeutung  bei 
der  Bestimmung  der  Wasserdruckmomente  der  Drehschaufeln  (vgl.  S.  455  fr.)- 

Eine   objektive  Darstellung    derartiger  wirbelfreier  Wasserstfömungen    gelingt 
nach  Thoma  durch  Vergleich   mit  elektrischer  Strömung  *j.     Man  schneidet  die 


Abb.  211  u.  2T2.    Strömungslinien  im 
Krümmer  von  rechteckigem  Querschnitt. 


^)   Die    Wasserdruckmomente    der    Drehschaufeln    von    Zentripetal -Francis -Turbinen.     Z.,  191 1, 
S.  2007. 
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Kanalform  etwa  in  Konstantanblech  aus  (Abb.  213),  fuhrt  an  den  Enden  den  Strom 
durch  Kupferbarren  a  und  b  ein  bzw.  aus  und  tastet  dazwischenliegende  Niveau- 
flächen mit  einer  Wheatstone-Brücke  B  und  einem  Kupferstift  5  ab.  Durch 
Anlegen  der  Kupferbarren  an  den  Längsseiten  des  Kanals  (Abb.  213)  können 
nach  Assistent  Otto  Schmidt  mit  demselben  Verfahren  auch  die  Strömungslinien 
unmittelbar  abgetastet  werden. 


Abb.  213.    Bestimmung  von  Niveaulinien  nach  Thoma, 

Die  Voraussetzung  für  die  wirkliche  Analogie  der  wirbelfreien  Wasserströmung 
mit  der  elektrischen  Strömung  ist  aber,  daß  die  erstere  ebenso  wie  die  letztere 
die  Ein-  und  Austrittsbegrenzung  senkrecht  durchschneidet  An  beiden  müssen 
daher  die  Kupferbarren  je  in  einer  Niveaulinie  angelegt  werden.  Daß  die  letzteren 
von  vornherein  nicht  bekannt  sind,  könnte  zwar  durch  eine  mehrmalige  Wieder- 
holung des  Versuchs  ausgeschaltet  werden.  Gelegentlich  aber,  wie  z.  B.  in  der 
Zentralströmung  (Abb.  214)  wird  man  mit  einer 
Niveaulinie  je  für  Eintritt  und  Austritt  über- 
haupt nicht  auskommen.  Da  versagt  diese 
Vergleichsmethode. 

Die  Frage  nach  der  zweckmäßigsten  Form 
von  Rohrkrümmern  oder  krummen  Kanälen 
hat  Grammel  angeschnitten'}. 

Liegt  eine  längere  Strömung  in  einer  Kreis- 
bahn vor,  so  kann  der  Krümmungsmittelpunkt 
konstant  und  daher  Jq  als  Differential  des 
Radius  =  dr  angesehen  werden.  Dann  wird 
nach  obigem  fiir  gleichen  Energieinhalt  der 

Stromfaden 

c  '  r  -=  konstant,  (229) 

die    Geschwindigkeitsverteilung    erfolgt    nach 
einer  Hyperbel  (Abb.  215). 

Führen  wir  dazu  die  mittlere  Geschwindigkeit  ?  ein  und  nennen  ihren  Druck 
und  ihren  Krümmungsradius  als  »neutrale«  Größen  hn  und  r„,  so  folgt  aus  der 
Kontinuität 


Abb.  214. 


a  '  b  '  c 


=  Q  =  sß 


c  •  dr 


«.  Zur  Theorie  der  Rohr-  und  Kanalkrümmer.     Z.  g.  T.,  1913,  S.  321. 
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und  mit  f  ■  r  =  konstant  ^2  ■  r„      .  ^ 

a  =  r^.ln  ^_-  (jjo) 

Die  Abhängigkeit  des  r«  vom  mittleren  Radius  r  =  — '-  zeigt  für  verschie- 
dene Radienverhältnisse  die  folgende  Tabelle,  in  die  auch  die  später  interessierenden 
Werte  von  --—  aufgenommen  sind. 


Abb.  ZI5.     GeschwiDdigkeitsverteilung   bei    gleichet 
Energieiabalt  der  Stromfäden. 


Abb.  316. 

RechnuDgsmäßigE  Anschwellung 

dts  freien  SlrahU. 
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Deo  Druck  an  einer  beliebigen  Stelle  finden  wir  aus 


[Ä'+Ä  +  -^  =  Ä'.  +  Ä«+  " 


2g 


2g 


er 
durch  Einsetzen  von  c  =  — - 


zu 


C 


A  =  (/,_^,+Ä.+  ^(l-.(^-f) 


(231) 


Man  erkennt  hieraus,  daß  leicht  bei  kleinem  r  ein  physikalisch  unmöglicher 
negrativer  Druck  sich  rechnungsmäßig  ergeben  kann. 

Zur  ungrestörten  Wasserströmung  muß  daher  auch  der  Druck  ///  am  Innern 
Radius  r/  2aim  mindesten  ^  o  ausfallen.  Setzt  man  Ä/  =  o,  so  folgt,  wenn  gleich- 
zeitig ein  horizontaler  Kanal  mit  Hn^=  H  angenommen  wird, 


*■ = S  [^y  - ')  - 


(232) 


somit  das  Radienverhältnis  abhängig  von  der  neutralen  Druckhöhe  ^». 

Von  Interesse  ist  es,  hierbei  noch  zu  betrachten,  welche  Anschwellung  ein 
Strahl  bei  kreisförmiger  Ablenkung  rechnungsmäßig  erwarten  läßt,  wenn  er  auf  der 
Innenseite  nicht  geführt,  sondern  dem  Atmosphärendruck  ausgesetzt  ist  (Abb.  216). 

Wir  sehen  auch  hier  von  Gefallsdifferenzen  ab  und  erhalten  nach  der  früheren 
Annahme  konstanter  Energie  die  Geschwindigkeit  des  innersten  Wasserfadens 
Ci  gleich  der  unter  gleichem  Druck  stehenden  Zulaufgeschwindigkeit  c^. 

Weiter       folget      (vgl.    Abb.    216)      mit 


c  '  a 

— 

c 

•  a 

und 

a^         c         c         n 
a         c^         Ci        rn 

^        '^        In'"  . 
ri        rn             ri 

Da  a  nicht  direkt  aus  a^  zu  berechnen  ist, 

bestimmen  wir  die  Größen  —  und  --  ab- 

ra  ra 

hängig  von  —  ,  indem  wir  schreiben: 

r» 


a. 


a 
ra 


a^  ri 
ri  ra 


ra 


ra        ri 


(233) 


I  — 


ri 


(234) 


0,1       0^       03  037  ^ 

Abb.  217. 


und  bringen  dann  -  -  und  — ^  für  je  gleiche  — -  graphisch  in  der  Kurve  Abb.  2 1 7 

ra  ra  ra 


zueinander  in  Beziehung. 

Caaerer,  Wasserkraftmaschinen. 
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Dabei  findet  man,  daß  nur  Werte  bis  -  =  0,37  realisierbar  sind,  sowie,  daß 
innerhalb  dieses  Bereichs  rechnungsmäßig  je  zwei  Werte  von  —  der  Gleichung 
entsprechen.  Letztere  sind  in  Abb,  216  z.  B.  für  — ^  ^  0,346  mit  —  =  0,5  und 
—  =  0,75  eingetragen,  wobei  auch  die  Kurven  der  rechnungsmäßigen  Geschwin- 

digkdtsverteilung,  sowie  die  entsprechenden  mittleren  Geschwindigkeiten  c  und  ?' 
zu  erkennen  sind. 

Praktische  Bedeutung   haben  natui|;emäß   nur  die   erstcren  Werte,   und  auch 
diese  leiden  darunter,  daß   in  der  Ableitung  der  obigen  Gleichungen  die  Frage 
des  Übergangs  von  a,  auf  a,  der  in  Abb.  2 1 6 
gestrichelt  angedeutet  ist,   keine  Beachtung 
findet. 

In  Wirklichkeit  ist  ein  solcher  Übergang 
mit  Wendepunkt  natürlich  undenkbar.  Der 
tatsächliche  Verlauf  entspricht  vielmehr  der 
auf  S.  158  ausgeführten  Einzeichnung  der 
Strömimgslinicn,  die  auf  ein  Bild,  etwa  wie  Abb.  218  führt,  wonach  sich  die  Wir- 
kung der  Krümmung  strenggenommen  auf  die  gesamte  Wasserzu-  und  abführung 
mit  erstreckt. 

Deshalb  lassen  auch  praktische  Beobachtungen  an  abgelenkten  Strahlen  die 
Strahlanschwellung  nicht  leicht  erkennen")  (vgl.  Abb.  219),  und  haben  dazu  ge- 
führt, die  ganze  hier  angeführte 
Betrachtung  über  die  Druck- 
und  Geschwindigkeitsverteilung 
abgelenkter  Strahlen  in  Zweifel 
zu  ziehen  und  die  Frage  auf- 
zuwerfen ,  ob  der  durch  die 
Zentrifugalkraft  hervorgerufene 
Druckzuwachs  überhaupt  eine 
entsprechende  Verringerung  der 
Geschwindigkeit  nach  dem  Ge- 
setz der  konstanten  Energie 

//  H =  konstant 

Abb.  219.   Strahlflblenkung  nach  Hank r.    (Z.,  1909,  S.  1492.)  ^^ 

im  Gefolge  habe*). 
Es  wird  dabei  behauptet,  da  die  Kompressionskraft  bei  der  Druckvermehrung 
einer  nicht  zusammendrückbaren  Flüssigkeit  keinen  endlichen  Weg  zurückzulegen 
hat,  somit  keine  Arbeit  leistet,  sei  kein  Energieaufwand  nötig,  wenn  das  Wasser 
aus  einem  Bereich  niedrigen  Drucks  in  den  eines  höhern  Drucks  übergehe.  Dem 
kann   ich  nicht  beistimmen,   da   in  der  Tat,   wie   am  besten  aus   der  Ableitung 

■;  BjVNKI,  Über  unrichtigi.'  AnwenduDg  hydraulischer  Sätze.     Z.,  1909,  S.  1490. 
»)  Banki,  Der  Energies.itz    der  kreiienden  KliJwigkeit.      Z..    1911,  S.  1215-  —  BuiiaC,  Hydraulik. 
S.  176  und  Tafel  V,  Kig.  2. 
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S.  55  hervorgeht,  hierzu  eine  Arbeitsmenge  nötig  ist,  die  gleich  dem  gesamten 
bewegten  Volumen  mal  der  Druckdifferenz  wird. 

Außerdem  soll  nach  Abb.  220  der  Druck  /  im  gekrümmten  Teil  um  eine 
endliche  Größe  höher  sein  als  p^  im  geraden  Teil.  Dabei  wurde  übersehen,  daß 
dies  dem  Gleichgewicht  der  Kräfte  widerspricht.  In  Wirklichkeit  ist  ein  Druck- 
abfall in  der  gezeichneten  Weise  nur  möglich,  wenn  die  Wassergeschwindigkeit 
die  Fortpflanzungsgeschwindigkeit  des  Drucks  übertrifft.  Andernfalls  muß  eine 
Gegenkraft  der  Druckdifferenz 
p — p^  das  Gleichgewicht  halten, 
und  sie  wird  eben  durch  die  Ver- 
zögerung des  ankommenden, 
bzw.  durch  die  Beschleunigung 
des  abfließenden  Wassers  ge- 
liefert. 

Als  Student  trug  auch   ich 
mich    mit    ähnlichen   Bedenken 


Abb.  220.     Nach  Banki. 
(Z.,  191 1,  S.  1215.) 


Abb.  221.     Apparat  zur  Bestimmung  der  Druck-  und 
Geschwindigkeitsverteilung. 


und  konstruierte  zu  ihrer  Klärung  den  in  Abb.  221  dargestellten  Apparat,  mit 
dem  ich  im  Laboratorium  (Schröter)  für  Wärmekraftmaschinen  der  technischen 
Hochschule  im  Sommer  1896  Versuche  anstellen  durfte.  Eine  Druckzunahme  mit 
dem  Radius  konnte  ich  dabei  an  den  Piezometerröhrchen  P,  wie  nicht  anders  zu 
erwarten,  mit  Sicherheit  feststellen.  Weniger  klar  erschien  die  entsprechende  Ge- 
schwindigkeitsabnahme durch  Ablesungen  mit  dem  Pitotröhrchen  P\  das  ich  von 
der  Öffnung  aus  in  den  gekrümmten  Kanal  eingeführt  hatte. 

Das  kann  auch  nicht  in  Erstaunen  setzen,  da  ja  das  Gesetz  der  konstanten 
Energie  infolge  der  Wandreibung  nicht  einmal  für  den  geraden  Zulauf  erfüllt  ist. 
Man  darf  eben  Geschwindigkeitsänderungen  nach  dem  Gesetz 

//  H =  konstant 

nur  im  Rahmen  der  verschiedenen  ZuStrömungsgeschwindigkeiten  sowie  der  Wirbel- 
und  Enei^eübertrag^ngen  erwarten,  und  das  schienen  die  Versuche  in  der  Tat 
zu  bestätigen. 

8.  KrafHirirkung  bei  wechselnder  Geschwindigkeitsverteilung« 
Wir  hatten  S.  155  die  Krafbvirkung  in  der  Umfangsrichtung  als 


Pn  =  '^'^  c^'fsmfii—dß) 


[221] 


gefunden.     Führen  wir  nun  statt  der  konstanten  eine  wechselnde  Geschwindigkeit 
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ein,  so  zeigt  sich  nach  folgender  Rechnung  zunächst  scheinbar  ein  geändertes 
Resultat. 

Mit /=  a  '  b  und  über  a  bzw.  r  veränderlichem  c  ergibt  sich  nämlich 

h\  =  -  *^  /Tsin/^{-  dß) .  c'^-dr. 

^  ^\  U 
Daraus  für  die  nach  einer  Hyperbel  veränderliche  Geschwindigkeit  mit 


das  Integral  , 

— ^  —    '.  /• 


c  =  c  — 
r 


P,  =  -  *  ''  ^V;(cos/^,  -  cos/?J  (  '  "  -) 
g  Vi       rj 


und  durch  Einsetzen  von 

11^«  —  ^/            a  _  Q 

—    -  =        =  und     c  =         , 

n  Ta  Ta  '  Ti  VaTi  U  -  0 

1\  =  -^''-  -—^(^cos/:?,  — ^cos/^J.  (235) 

^a  •  Ti       g 

Man  bemerkt,  daß   dieser  Ausdruck  für  P^  von   dem  früher  gefundenen  um 

den  Faktor  — *^—   verschieden    ist.      Dieser   ist    nach   der  Tabelle   S.  i6o  stets 

ra  •  n 

größer  als  i. 

Der  scheinbare  Widerspruch  mit  der  Anschreibung  (lir  gleichmäßige  Ge- 
schwindigkeit kann  behoben  werden,  wie  ich  im  Jahre  igoi  als  Assistent  von 
Pfarr  festzustellen  Gelegenheit  hatte,  wenn  man  die  Betrachtung  auf  die  gerad- 
linigen Zu-  und  Ableitungsstücke  ausdehnt  und  zu  der  oben  angeschriebenen  Kraft- 
wirkung noch  die  beim  Übergang  der  gleichmäßigen  Geschwindigkeit  c^  in  die 
variable  c  und  die  von  c  in  c^  auftretenden  Trägheitskräfte  P,  und  P^  addiert. 

Die  erstere  ist  ^  z  ^ 

/L  =  ^^^  c^  cos/^, ^  cos/^,  {c'^dr . 

g  g  J 

Das  Integral  ergibt  wie  früher  c'^rly     —  -j  • 
Danach  durch  Einsetzen  wie  oben 

P.  =     —^  c.  cos  ß^  —        '  c  cos  /^,  -      — 

g  g  Ta   'Vi 

und  entsprechend  am  Austritt 

P^=  ^*^r,cos/^, -^''-^cos;^,-  ''^-■ 

Addieren  wir  die  beiden  Kräfte  zu  der  zuletzt  gefundenen,  die  jetzt  mit  P'n 
bezeichnet  sei,  so  folgt 

r'^n  0  '  "'  - 

P'n  =  '- •    '"      '   [C  cos  /l  —  C  COS/1) 

ra'  ri       g    ^ 
und  so  ergibt  sich  in  der  Tat  die  alte  Form 

Pu  =  Pi  +  P,+P,=  ^^'-(c.cosß,  -  c,  cos/t^J  . 


C.   Hydrodynamik. 


165 


9.  Der  sogenannte  Wasserstoß. 

Die  Betrachtungen  über  den  WasserstoO  gehören  zu  denen,  bei  welchen  man 
sich  der  mathematischen  Behandlung  zuliebe  am  weitesten  von  der  Wirklichkeit 
entfernt  hat.  Sie  haben  infolgedessen  auch  auf  die  Schulung  des  physikalischen 
und  konstruktiven  Gefühls  am  unglücklichsten  eingewirkt  und  es  wird  vermutlich 
noch  längere  Zeit  vergehen,  bis  ihre  Folgen  aus  der 
Literatur  verschwunden  sein  werden. 

Aus  diesem  Grunde  will  ich  den  betreffenden  Ge- 
dankengang kurz  anfuhren.  Man  sagte,  Wasser,  welches 
mit  Geschwindigkeit  und  Richtung  c^  (Abb.  222)  auf 
eine  Fläche  unter  dem  Winkel  /?,  auftrifft,  verliert  in- 
folge des  unelastischen  StofJes  die  senkrechte  Geschwin- 
digkeitskomponente f,  •  sin  ß^  und  bewegt  sich  mit 
c^ '  cos  (i^   an  der  Ablenkungsfläche  weiter. 

Bei  einer  weiteren  plötzlichen  Ablenkung  um  ß^ 
geht  ^j cos/:?, -sin/:?,  verloren,  derart,  daß  schließlich  nur 

c^  cos  //,  •  cos  ß^  •  cos  /?3  .  .  . 
übrig  bleibt. 

Hat  man  dagegen  eine  allmähliche  Krümmung,  dann 
süid  alle  cos  ß  =^  1  und  es  geht  keine  Geschwindig- 
keitshöhe verloren. 

Diese    Betrachtung   ist   irreführend,    weil   sie    die 
Stärke  des  Wasserstrahls  und  die  Größe  des  Krümmungsradius  außer  acht  läßt, 
die  beide  für  die  auftretenden  Verluste  von  wesentlicher  Bedeutung  sind. 

Ein   einfacher  Versuch  zeigt,    daß    bei  Ablenkung   eines  Wasserstrahls   be- 
sonders die  innern  Wasserfaden  weit  entfernt  sind,  eine  dem  Stoß  entsprechende 
plötzliche  Richtung^nderung  auszuführen,    daß  sie  vielmehr 
(vgl  Abb.  232  u.  233)  in  allmählichen  Bögen   in  die  neue 
Richtung  abgelenkt  werden. 

Umgekehrt  kann  aber  auch  eine  allmähliche  Krümmung 
die  allmähliche  Ablenkung  nicht  gewährleisten,  wenn,  wie 
Abb.  223  zeigt,  der  Krümmungsradius  im  Verhältnis  zur 
Strabldicke  zu  klein  ist. 

Noch  schlimmer  ist  es,  wenn  solche  Auffassungen  auf  mit 
Wasser  gefüllte  Leitungen  ausgedehnt  werden,  für  die  jede 
materielle  Unterlage  zu  einer  Stoßentwicklung  ebenso  wie 
die  physikalische  Realisierbarkeit  der  Geschwindigkeitsreduk- 
tionen fehlt.  Ein  beträchtlicher  Teil  der  »Vorlesungen  über  Theorie  der  Tur- 
binen« *)  des  sonst  so  verdienstvollen  Zeuner  ist  aus  diesem  Grunde  meines 
Erachtens  verfehlt  und  von  unheilvollem  Einfluß  geworden"). 


Abb.  222.     Unrichtige 
Betrachtung. 


Abb.  223. 


»)  Leipzig  1899. 

3)  Mit  Rflcksicht  auf  die  Bedeutung  dieses  Gegenstandes  sei  mir  gestattet ,  einen  Auszug  aus 
mantt  Rezension  (Dinglers  polyt  Joum.,  1906,  S.  40)  des  Werkes  »R.  v.  Grünebaum,  Zur  Theorie  der 
Zentrifugalpampenc y  hier  anzuführen,  wobei  ich  mit  folgenden  Worten  auf  die  ZEUNERsche  Stoß- 
theorie zofflckgreife: 
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Im  Gegensatz  zu  all  diesen  Stoßbetrachtungen  darf  man  aussprechen,  daß  ein 
dem  Stoß  fester  Körper  verwandter  Vorgang  bei  flüssigen  Körpern  überhaupt 
nicht  oder  doch  höchstens  dann  auftritt,  wenn  sie  in  so  kleine  Tropfen  zerfallen 
sind,  daß  ihnen  durch  die  Oberflächenspannungen  gewisse  Eigenschaften  fester 
Körper  zukommen.  Auf  Wassertropfen  z.  B. ,  die  gegen  eine  Wand  spritzen, 
könnte  man  zur  Not  die  genannten  Stoßgesetze  anwenden. 

Für  zusammenhängende  Wasserströmungen  dagegen  fehlt  auch  jede  Vergleichs- 
möglichkeit mit  dem  Stoß  fester  Körper.  Die  bei  der  Umlenkung  der  Strömungen 
auftretenden  Verluste  lassen  sich  daher  auch  nicht  aus  den  Stoßverlusten  ableiten. 


»Auf  Seite  40  von  Zeuners  ,Vorlesungeii  über  Theorie  der  Turbinen*  (1899)  heißt  es,  nachdem 
der  Energieverlust  bei  Richtungs-  und  Querschnittsänderangen  unter  Anwendung  der  BoRDAschen 
Formel  einwandfrei  angefahrt  ist,  weiter: 

„In  dem  vorliegenden  Falle  läßt  sich  (der  Druckverlust)  h'  auch  noch  auf  andere  Weise  ausdrücken. 
Zerlegt   man   nämlich  Abb.  224    (wobei  Wi^   iüt.  und  Wo   die  Geschwindigkeiten  nach  nebenstehender 

Abbildung  darstellen)  lox  in   die  beiden  Komponenten  ivz  und  Tt^o,  so 
repräsentiert  Wo  die  verlorene  Geschwindigkeit,  und  dann  ist  auch 

2^ 


2 
Das  kann  zufällig  einmal  stimmen,  ist  aber  so  allgemein  ausgedrückt 
*  eine  völlig  willkürliche  und  bedenkliche  Behauptung.    — ^  ist  nicht  ein- 

mal ein  Maß   des  Druckverlustes,   kann   somit  auch   nicht   mit  einem 
Abb   IIA.  konstanten  Koeffizienten    berichtigt  werden,   wie   sich   leicht  daraus 

ergibt,   daß   die  Umkehrbarkeit,   wie  Zeuner  selbst   auf  S.  42   angibt, 
keinen  Sinn  hat. 
Dieses   willkürliche  Verlustglied   läuft   nun  leider   durch    die  ganze   Stoßtheorie.      Es   zeigt   sich 
wieder  in  dem  Abschnitt  über  Reaktion  der  Flüssigkeiten  auf  S.  86. 

Hier  wird  aber  der  mathematischen  Vereinfachung  eine  noch  bedenklichere  Konzession  gemacht. 

Während  man  nämlich  mit  der  Größe  -  -   noch  rechnen  kann,  sofern  man  sie  mit  einem  variabeln 

Koeffizienten  multipliziert,  der  für  ganz  bestimmte  Fälle  in  kleinem  Bereich  auch  einmal  konstant 
gesetzt  werden  kann,  ist  hier  diese  Korrektur  dadurch  unmöglich  gemacht,  daß  in  Gleichung  114  der 
Verlust  willkürlich  in  zwei  Teile  gespalten  wird,  wovon  der  eine  Teil  gegen  die  Größen  t«  —  iv^  in 
Fortfall  kommt,  somit  nicht  weiter  berichtigt  werden  kann,  während  der  andere  durch  den  ,Eintritts- 
koeffizienten'  C  berichtigt  werden  soll. 

Es  wird  somit  nicht,  wie  es  auf  S.  86  heißt,  ,die  Möglichkeit  offen  gehalten,  durch  Einsetzen 
eines  entsprechenden  Versuchswertes  für  C  eine  vollkommenere  Übereinstimmung  der  Rechnungs- 
ergebnisse mit  den  wirklichen  Beobachtungen  herbeizuführen^,  sondern  es  wird  im  Gegenteil  durch 
den  Wegfall  der  imberichtigten  Größen  ^^  —  f^,«  diese  Möglichkeit  geradezu  verhindert. 

Man  überzeugt  sich  auch  leicht  davon,  daß  der  ,Eintrittskoeffizient^  in  Gleichung  1 14  bedeutungs- 
los wird,  sobald  ^ cos  (« -|- «x)  =  a/i ;  wobei  natürlich  der  Stoßverlust  keineswegs  zu  verschwinden 
braucht. 

Die  Gefahr,  daß  aus  dieser  Gleichung  unrichtige  Schlüsse  gezogen  werden,  ist  somit  sehr  groß. 

Auf  S.  97  und  folgenden  werden  nun  dieselben  Überlegungen  auf  das  bewegte  GefHß  angewendet 
und  führen  in  Gleichung  126  auf  die  Formel  fiir  geradlinig  bewegte  in  Gleichungen  157  und  158, 
S.  136,  auf  die  für  rotierende  Gefäße. 

Es  muß  somit  auch  für  diese  den  Untersuchungen  v.  Grünebaums  zugrunde  ge- 
legten Gleichungen  ausdrücklich  betont  werden,  daß  sie  aus  einer  mathematischen 
Spekulation  hervorgegangen  sind  und  im  allgemeinen  auch  unter  Zuhilfenahme 
von  Koeffizienten  mit  den  wirklichen  Verhältnissen  nicht  in  Einklang  gebracht 
werden  können.« 
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Sie  werden  vielmehr,  wie  aufS.  113  auseinandergesetzt,  durch  die  Wasserverzöge- 
rung hervorgerufen,  die  ihrerseits  durch  die  bei  raschen  Umlenkungen  in  Kon- 
traktion (S.  1 19)  und  Zentrifugalkraft  (S.  157)  begründeten  starken  Geschwindigkeits- 
änderungen verursacht  ist '). 


VII.   Arbeitswirkungen  bewegten  Wassers  in  geradlinig 

bewegten  Gefäßen. 

1.  Die  zurQckgelegten  Wege. 

Wird  das  GefaO  bewegt,  so  erweitert  sich  unsere  Betrachtung  auf  drei  ver- 
schiedene Bewegungen  bzw.  Wege  und  Geschwindigkeiten,  die  durch  das  Parallelo- 
gramm der  Geschwindigkeiten  miteinander 
verbunden  sind. 

Bedeutet  z.  B.  in  Abb.  225  für  ein 
beliebiges  Waäserteilchen  u  (als  spatere 
Umfangsgeschwindigkeit)  die  seinem  Ort  im 
GefaO  entsprechende  GefäOgesch windigkeit, 
w  dagegen  die  Geschwindigkeit  des  Wasser- 
teilchens relativ  zum  GefäQ,  das  ist  seine 
sogenannte  ReUtivgeschwindigkeit,  so  folgt 
seine  absolute  Geschwindigkeit  c  in  bekaimter 
Weise  aus  dem  Parallelogramm  der  Ge- 
schft-indigkeiten. 

Die  Wege  stehen  in  jedem  Zeitelement  in  denselben  Beziehungen,  und  es  ist 
daher  leicht,   durch  punktweises  Auftragen  der  Wegelemente  u  ■  dt,  w  ■  dt  und 


Abb.  316.     Konstruktion  des  absoluten  Wegs  aus  dem  relativen  und  dem  GeßüSweg. 

f  -  dt  den  einen  Gesamtweg  zu  konstruieren,  wenn  die  beiden  andern  gegeben 
sind.  In  Abb.  226  ist  z.B.  die  Relativ^eschwindigkeit  aus  den  Kanalquerschnitten, 
dazu  die  Umfangsgeschwindigkeit  als  gegeben  vorausgesetzt  und  daraus  der 
absolute  Wasserweg  durch  punktweises  Antragen  der  w  ■  dt  und  «  ■  dt  ge- 
funden. 


;  Ich  habe  diese  Staßbetnchtnng  schon  1902  behandelt     Dingler,  190z,  S.  677  und  693. 
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2.  Die  Arbeitswirkung. 

Die  Arbeitsleistung  erhalten  wir,  wenn  die  im  GefaO  nach  dem  vorigen  Ab- 
schnitt ausgeübten  Kraftwirkungen  Wege  zurücklegen,  entsprechend  dem  Produkt 

Arbeit  =  Kraft  •  Weg. 

Damit  treten  wir  den  Wasser- 
kraftmaschinen noch  einen  Schritt 
näher  und  erreichen  die  völlige 
Analogie  mit  einem  geradlinig  be- 
wegten Turbinenkanal,  wenn  wir  bei 
dem  Gefäß,  bzw.  bei  den  Schaufel- 
flächen, zur  Erzielung  eines  konti- 
nuierlichen Betriebs  das  ständige  Zu- 
und  AbfliefJen  des  Wassers  in  den 
Bereich  der  Betrachtungen  ziehen. 

Letzteres  erfolgt  dann  unter  den 
Winkeln  er,    und    a,    mit   den    Ge- 
schwindigkeiten r,  und  c^  (Abb.  227), 
wobei  für  den  Zufluß  der  sogenannte 
Leitapparat  oder  das  Leitrad  im  Schnitt  zu  bemerken  ist,   das  dem  Laufrad  das 
Wasser  mit  der  verlangten  Geschwindigkeit  c^  und  Richtung  er,  zufuhrt. 

Von  den  Kraftwirkungen,  die  nach  S.  137  auf  ein  durchströmtes  Gefäß  durch 
das  Wasser  ausgeübt  werden  können,  kommen  hier  die  in  die  Bewegungsrichtung 

fallenden  Komponenten  in  Betracht. 
Wir  haben  dabei 

I.    die  Umfangskomponente  der 
Massenwirkung,  die  sich  jetzt  mit  den 
Relativgeschwindigkeiten  w  schreibt: 
n.  y 

Pu  =  -— ^  (^i'a  cos  ß^  —  Zt\  cos  ß^  )   = 


Abb.  227.     Geschwindigkeitszerlegung   am  Turbinen- 
laufrad. 


g 


(^i'«,  —  «'«, ) . 


Ihre  sekundliche  Arbeit  folgt 
durch  Multiplikation  mit  u  als: 

Q'  y 

Ph'U  =  — ^  [U  '  W^^  —  U  •  ZCVx)  . 

o 

2.  Die  Schwerkraft  des  im  Gefäß 
befindlichen  Wassergewichts,  soweit 
sie   in  die  Bewegungsrichtung  fallt: 

Gn  =  G  '  cos  V  . 

Zur  Übereinstimmung  mit  spätem 
Ableitungen  (vgl.  Abb.  363,  S.  235) 
wollen  wir  diese  Komponente  außer  durch  den  Winkel  t  (Abb.  208,  S.  1 56)  auch 
noch  nach  Abb.  228  im  Aufriß  durch  den  Winkel  ^  der  Senkrechten  zur  Be- 
wegungsrichtung (unserer  spätem  Turbinenachse)  mitder  Vertikalen  und  den  Winkel  v 
der  Bewegungsrichtung  zur  Spur  des  Aufrisses  im  Grundriß  darstellen. 
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Damit  wird  die  Umfangskomponente 

C^  =  6^ .  siiijit  •  C0S1/    (wobei  slnfi  •  cosi/  =  cosr) . 

Ihre  Arbeitsleistung  ist 

Gu  '  u  =  G  •  u  •  sm^  '  cos p . 

3.  Der  Druck  auf  die  Öffnungen  fallt  hier  weg,  wenn  wir  die  Ein-  und  Aus- 
trittsquerschnitte, wie  später  in  der  Turbinentheorie  ausfuhrlich  begründet,  in  der 
Beweg^ngsrichtung  liegend  annehmen  (/?*  =  ß^  =  90**.    Vgl.  Abb.  192,  S.  145). 

4.  Auch  der  Auftrieb  spielt  hier  keine  Rolle,  da  im  Wasser  laufende  Räder 
nur  bei  voller  Beaufschlagung  vorkommen,  wo  die  Auftriebskräfte  in  jedem  Fall 
symmetrisch  zur  Achse  sind  und  sich  sonach  aufheben. 

Wir  haben  sonach  die  nützliche  Arbeitsleistung 


L  = [uwn^  —  uwu^  -\-  G  -  usxn^i  '  cos V  . 


(236) 


Diese  Arbeitsleistung  muß  sich  auch  aus  dem  Gesetz  von  der  Erhaltung  der 
Energie  berechnen  lassen. 

Wir  wollen  dies  für  horizontale  Bewegung  (jii  =  o)  und  Gleichdruck  (A,  =  h^ 
ableiten;  dann  folgt  aus 


mit 


C\-==  U^  -\'  1V\  —  2U  Zl\  cos  ß^ 
Cl  =  U^  +  Wl  —  2U  2l'^  cos  ß^ 


w: 


2J 


Uli 


»I 


£r 


+ 


U2C> 


«3 


g 


—  R 


.--•« 
^^\ 


wl 


9ji:Qj2'^U2:^Uf 


und  daraus  mit  -  -  =  //r  —  Ä  + 

g  g         ' 

oder  wenn  wir  uns  nicht  auf  die  Gewichts- 
einheit (ß  •  y  =  i)  beschränken,  auch 

Q-y 

wie  oben. 

Da  diese  Kraftwirkung  nur  von  der  totalen 
Geschwindigkeitsänderung  abhängt,  muß  sie 
sich  auch  aus  der  absoluten  Geschwindigkeit 
in  gleicher  Größe  ergeben. 

Legt  man  die  beiden  Geschwindigkeitsdreiecke  übereinander  (Abb.  229),  so  er- 
kennt man  in  der  Tat,  daß 


Abb.  229.     Geschwindigkeitsdreiecke. 


d.  h.  daß  auch 


Wu^  —  IV u^  =  Cu^  —  Cu^  , 
o 


(Vgl.  Gl.  203) 


ist.    Der  Vorzeichenwechsel  r«,  —  Cu^  statt  Wu^  —  av,  kommt  daher,  daß  nunmehr 
die  Kraftrichtung  mit  Ci,  zusammenfallt. 
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Allerdings  läßt  sich  diese  einfache  Umschreibung  nur  beim  geradlinig  bewegten 
Gefäß  mit  u  =  konstant  ausfuhren. 

Es  ist  aber  hübsch  zu  sehen"),  wie  schon  an  diesem  einfachen  Beispiel  des 
geradlinig  horizontal  bewegten  Gefäßes  bei  Änderung  seiner  Geschwindigkeit  die 
Gesetze  und  Abhängigkeiten  auftreten,  die  sich  auch  später  bei  Turbinenbremsungen 
mit  Variation  der  Drehzahl  einstellen. 

Das  wird  besonders  einfach  für  den  Fall,  wo  a^  angenähert  =  o,  d.h.  ß^  r^  i8o° 
gesetzt  wird,  wie  dies  z.  B.  für  Peltonräder  zutrifft  (Abb.  230).     Dann  ist 

^'«i  =  "^v^  cos  li,  =  —  (r,  —  u) . 


Abb.  230.    Strahlablenkung  beim 
Peltonrad. 


Nehmen  wir  dann  noch   w^  =  zt\  an,  was  bei  Gleichdruckturbinen  gleichfalls 


annähernd  der  Wirklichkeit  entspricht,  so  wird  mit  P«  =  ~  — (^tv,  —  ^'«J 

P,  =  9.^  [c^  -  u)  (cos ^^,  +  I)  und 


L  = 


Q-y 


(c,  —  u)u{cosß^+  l). 


{237) 

{238) 


Daraus  erkennt  man  den  linearen  Verlauf  von  Pu  und  den  parabelförmigen 
von  L  mit  wechselnder  Gefaßgeschwindigkeit  «,  wie  er  sich  auch  bei  Turbinen- 
bremsungen und  besonders  rein  bei  Gleichdruckturbinen  einstellt.  In  Abb.  231 
sind  die  Werte  von  /*«  und  L  (in  Abb.  231  mit  N  bezeichnet)  für  /?,  =  o^'  und 
ßa  =  32^  aufgetragen. 

Den  Größtwert  des  Bremsdrucks,  d.  h.  des  P„ ,  liefert  die  festgebremste  Turbine 
für  w  =  o  als 

(239) 


o 


'max 


Die  größte  Umfangsgeschwindigkeit  erhält  man  mit  /\,  =  o ,   d.  h.  im  Leer- 
lauf, wobei  c^  =  u . 

In  beiden  Fällen  ist  die  Leistung  gleich  Null. 
Ihr  Größtwert  liegt  im  Parabelscheitel,  wobei 


«  =  ^  und   i:_  =  ö-iy  . -^l .  ^^iA±_L 

2  ^>-  2  2 


(240) 


I)  Ausführlich  bei  Pfarr,  Turbinen  für  Wasserkraftbetrieb,   1912,  S.  10. 
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Wenn    die   Energieverluste   an    der   Ablenkungsfläche  vernachlässigt  werden, 

bildet  die  Energie  des  abfließenden  Wassers  -^  den  einzigen  Energiebetrag,  der 

von  der  Ejiergie  des   ankommenden  Wassers  -i-  verloren  geht. 

Die  DiflTerenzen  zwischen  — ^  und  der  Parabel  fiir  L  (bzw.  N)  zeigen  [Abb.  231) 

dann  die  jeweiligen  Verluste  — ^  ■     Für  [i,  =  o  wird  der  Verlust  bei  u  =  -^  <=  o. 

Der  Wirkung^rad  e  oder  das  Verhältnis  der  gewonnenen  Arbeit  zur  ein- 
geleiteten ci^ibt  sich  ab 

2 

und  erreicht  im  letztgenannten  Fall  den  theoretischen  Höchstwert  =  i. 

3.  Stoßbetrachtung. 

Auch  hier  möge  im  Anschluß  an  S.  165  ff',  ein  kurzer  Veigleich  der  beim  Auf- 
treffen  von  Wasser  auf  bewegte  Flächen  abgegebenen  Arbeit  einmal  nach  den 
Gesetzen  des  unelastischen  Stoßes  und  dann  nach  einer  der  Wirklichkeit  ent- 
sprechenderen Art  des  Vorgangs  gebracht  werden.  Nach  der  erstem  Anschauung 
wird  die  senkrechte  Komponente  wj'  der  Reiativgeschwindigkeit  w,  (Abb.  232) 
vernichtet,  wonach  die  Relativgeschwindigkeit  w[  bzw.  die  absolute  Geschwindig- 
keit c',  übrig  bleibt. 


i 

Abb.  332.     Unrichtige  Stoßbetrachtuog.  Abb.  233.     Ablenkung  unter  Vemieblilsaigung 
der  Reibungsverluste. 
Damit  ei^bt  sich: 

Abgegebene  Arbeit  =  m  ■  ~ '-  ;  (242) 

Verlorene  Arbeit  ^  m  ■  —i—  ;                                            {243} 

Übertragene  Arbeit  =  m  ■  -^ '- —  ■  {244) 
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Die  Übereinstimmung  mit  der  Wirklichkeit  wird  schon  besser,  wenn  man  die 
Umlenkungsverluste  ganz  vernachlässigt,  also  w'^^  =  zc\  macht,  wonach  c[  nach 
Abb.  233  durch  Schlagen  des  Kreises  und  Aufzeichnen  des  Parallelogramms  zu 
bestimmen  ist. 

Dann  wird  die  ,         », 

Abgegebene  Arbeit   =  w  • —  ;  (245) 

Verlorene  Arbeit       =  o ;  (246) 


daher 


Übertragene  Arbeit    =  m 


.'  a 


(247) 


Die  wirklichen  Verluste   können  jedoch  hier   nur  durch  das  Experiment  von 
Fall  zu  Fall  bestimmt  werden. 


VIII.  Kraft-  und  Arbeits  Wirkungen  bewegten  Wassers  in  beliebig 

bewegten  Gefäßen. 

1.  Die  zurückgelegten  Wege. 

Wie  beim  geradlinig  bewegten  Gefäß  bilden  auch  hier  die  absolute  und  die 
relative  Bahn  des  Wassers  mit  der  Bahn  des  Gefäßes  ein  Parallelogramm  der 
Bewegungen  und  für  das  Parallelogramm  der  Geschwindigkeiten  gilt  dasselbe. 
Damit  kann,  wenn  zwei  der  Größen  gegeben  sind,  die  dritte  unmittelbar  bestimmt 

werden,  und  zwar  wendet  man 
bei  gekrümmten  Bahnen  meist 
ein  punktweises  Konstruieren  für 
kleine,  in  gleichen  Zeiten  zurück- 
gelegte Wegstrecken  an. 

Es  stelle  z.  B.  in  Abb.  234  die 
Linie  T2  den  relativen  Wasserweg 
dar.  Durch  die  eingezeichneten 
Punkte  seien  die  in  gleichen 
Zeiten  z//  zurückgelegten  Weg- 
strecken gegeben ,  durch  die 
Radien  die  in  denselben  Zeiten 
erfolgten  (gleichmäßigen)  Dreh- 
winkel urJt  des  rotierenden 
Kanals.  Dann  ergibt  sich  die 
Form  des  absoluten  Wasserwegs  in  T2',  durch  Vortragen  der  in  x  Zeiteinheiten 
zurückgelegten  Drehwinkel  x  -  o)r  •  Jt  vom  relativen  Wasserweg  aus. 

Praktisch  einfach  ist  diese  Aufgabe  nur  bei  gefüllten  Kanälen,  weil  hierbei 
die  mittlere  relative  Wassergeschwindigkeit  für  eine  bestimmte  Wassermenge  durch 
die  Kanalform  gegeben  ist. 

Thomann  bringt  hierfür  eine  hübsche  und  eigenartige  Lösung').  Nach  ihr 
zieht  man  Kreise  in  beliebigen  Abständen  Jr  (Abb.  235)  durch  einen  im  Grund- 
riß   gegebenen  Kanal.     Die  Kreise    schneiden  Wegstückchen   Js  des   relativen 


Abb.  234. 


»)  TiiOMANN,  Wasserturbinen,  1908,  S.  34. 
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Wasserwegs  aus,  die  in  den  Zeiten  dt  =^  —  durchflössen  werden.  Die  ent- 
sprechenden Kanalwege  u  -  Jt^=^  Jl  lassen  sich  nun  unter  Umgehung  der  un- 
bekannten w  und  ^/  in  folgender  Weise  aus  den  Kanaldimensionen  und  der 
Wassermenge  berechnen.  Wir  fuhren  die  Radialgeschwindigkeit  Wr  (bzw.  Cr)  des 
Wassers  imd  die  Summe  der  zu  ihr  senkrecht  stehenden  lichten  (ohne  Schaufel- 
stärken) Kanalquerschnitte  mit  Fr  ein,  so  daß 

Q==:  Fr'  Wr. 

Da  weiter  Jr  =  lUr  •  ^^t  so  folgt  durch  Einsetzen  der  Kanalwege 

,         Jr        u  '  Jr  '  Fr 

u  '  Jt  ^=  Jl  =  u  —  =  7^    —  • 

^^V  Q 

Wenn  nun  mit  J  die  Kanal- 
inhalte zwischen  den  Zylinder- 
flächen mit  r  und  r  —  ^r,  d.  h. 
Jr  •  Fr  bezeichnet  werden,  so 
ergibt  sich 

bzw. 


wobei 


Q' 


u 


Abb.  235. 


Aus  z//  und  Js  folgt  dann 
der    absolute    Wasserweg    wie 
vorhin.      Seine  Übertragung   in 
den  Aufriß   legt  ihn   im  Raum  fest.     Ein  Beispiel  derartiger  Berechnung  gibt  an 
einem  Langsamläufer  von  Honold  (Taf.  4,  Abb.  6). 

Bei  nur  teilweise  gefüllten  Kanälen  treffen  wir  auf  die  Schwierigkeit,  daß  nur 
die  Bewegung  des  Gefäßes  bestimmt  vorliegt,  während  die  Änderung  der  Relativ- 
geschwindigkeit von  vom  herein  nicht  gegeben  ist,  vielmehr  noch  durch  die 
Drehung^  des  Gefäßes  beeinflußt  wird. 

Noch  schwieriger  wird  die  Aufgabe  aber,  wenn  sich  das  Wasser  seine  Relativ- 
bahn auf  der  Schaufel  erst  suchen  muß,  wie  dies  bei  Peltonrädem  der  Fall  ist, 
wo  der  Wasserstrahl  in  bestimmter  Richtung  auf  eine  becherförmige  und  bewegte 
Schaufel  auftrifft  und  wo  Beschleunigungskräfle  auftreten,  die  wir  im  folgenden 
Abschnitt  betrachten  werden.  Die  allgemeine  Lösung  dieser  Aufgabe  bringe  ich 
im  Vn.  Teil  S.  557 ff- 

2.  Die  Deviationen. 

Die  nachstehende  Berechnung  der  Beschleunigungskräfte  wird  durch  eine  räum- 
liche Betrachtung  der  sogenannten  Deviationen  >3)<,  d.  h.  der  durch  den  Einfluß 
der  Beschleimigungskräfle  zurückgelegten  Wegstrecken')  erleichtert. 


»;  Vgl.  Polares  Geschwindigkeitsdiagramm,  Ebert,  I,  S.  249. 
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Ist  von  einem  Massenpunkt  (Abb.  236)  bekannt,  daß  er  in  der  Zeit  dt  von 
einem  Punkt  A  nach  C  gekommen  ist,  während  er  unter  Beibehaltung  seiner 
in  A  vorhandenen  Geschwindigkeit  c  nur  nach  B^  wobei  AB  =^c  -  dt^  hätte  kom- 
men können ,  so  muß  eine  Beschleunigung  auf  ihn  eingewirkt  haben,  die  wir  fiir 

die  unendlich  klein  gedachte  Zeit  dt  als  konstant 
und  mit  BC  gleichgerichtet  annehmen  können. 

BC  ist  die  Deviation  3)  und  nach  dem  Gesetz 
der  gleichmäßigen  Beschleunigung  b  wird 


®  =-bdr  =  -^,  •di^  =  -dc'dt, 

2  2  dt    .  2 


(248) 


wobei   man   sieht,    daß    die  Deviation   unendlich 
klein  vom  zweiten  Grad  ist. 
Umgekehrt  ergibt  sich 

2® 


b  = 


dt'' 


(249) 


Abb.  236. 


und  die  Beschleunigungskraft 

P  z=  tn  •  b  =^  m 


2® 
dt"" 


(250) 


Zweckmäßig  zerlegen  wir  die  Deviation  jeweils  in  ihre  Tangentialkomponente 
3)/  und  die  zur  Krümmung  radiale  Komponente  ^r* 

Aus  Abb.  236  folgt  dann  die  tangentiale  Komponente  der  Beschleunigungskraft 


Pt  =  m 


2  55^ 


m 


2  •  7,  de  •  dt 


de 


=  m 


dt""  '"  de  '"    dt' 

wie  nicht  anders  zu  erwarten  war. 

Die  radiale  Komponente  der  Beschleunigungskraft  Pr  aber  wird 

"  dt^     ' 
dtp 


(251) 


Pf  =  vt 
2)r  ist  nach  der  Abbildung  =  c  -  dt 


(252) 


Durch  Einsetzen  folgt 


2  *  e  •  dt  • 


P^  =  m 


dip 


2 


dt' 


=  ni 


dip 
dt' 


also  mit  der  Winkelgeschwindigkeit  w  = 
kannte  Formel  für  die  Zentrifugalkraft. 


dip  .  e 

— i-  z=  m  •  e  '  io    oder    =  7n- 

dt  f 


die  be- 

(253) 


Mit  Hilfe  der  Deviationen  ist  es  nun  auch  leicht 


3.  Die  Trägheitskräfte  aus  gegebener  Relativbewegung  und  Gefäß- 

bewegung 

zu  ermitteln.  Wir  denken  uns  zu  diesem  Zweck  zunächst  in  der  Zeichenebene 
(Abb.  237  a)  eine  Ablenkungskurve  gegeben,  die  sich  in  der  Zeit  dt  ohne  eigene 
Beschleunigung  von  A  um  u  •  dt  nach  B  bewegen  würde.  Infolge  der  Beschleuni- 
gung der  Umfangsbewegung  wird  sie  aber  noch  um  die  weiteren  Wegstrecken 
2)«  =  (Deviation  der  Umfangsbewegung)  bis  C  fortbewegt,  und  infolge  der  Drehung 
erfahrt  sie  die  Endlage  CF  an  Stelle  von  CE, 
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Der  auf  ihr  bewegte  Massenpunkt  würde  sich  ohne  eigene,  d.  h.  Relativ- 
beschleunigung und  ohne  eine  Bewegung  des  Gefäßes  um  w  •  dt  bis  D'  bewegen. 
Seine  Relativbeschleunigung  bringt  ihn  aber  mit  der  Deviation  der  Relativbewegung 
2>«  nach  E*.  Dazu  kommt  die  Ortsveränderung,  die  er  durch  Translation  des 
Gefäßes   bis  E  und  diejenige,  die  er  durch  Drehung  des  Gefäßes  bis  F  erfahrt. 


W%öfc5// 


w,dtsi'nf 


Abb.  237.     Deviationen  a)  in  der  Ebene,  b]  im  Raum. 


Ohne  Beschleunigungen  wäre  der  Punkt  von  A  nach  A  gekommen.  Somit 
stellt  Ä' P  seine  Gesamtdeviation  2)  dar,  die  sich  als  geometrische  Summe  aus 
den  Deviationen  S)«  des  Gefäßes  und  SD«;  der  Relativbewegung  ergibt,  plus  einer 
Deviation,  die  infolge  der  Drehung  des  Gefäßes  bei  gleichzeitigem  Zurücklegen 
des  Relativwegs  auftritt  und  die  als  Zusatzdeviation  mit  S)«  bezeichnet  werden 
möge. 

Man  sieht  daraus,  daß  die  Deviationen  oder,  was  dasselbe  heißt,  die  Be- 
schleunigungen, sich  nur  dann  aus  Relativ-  und  Gefaßgeschwindigkeiten  nach 
dem  Parallelogramm  der  Geschwindigkeiten  unmittelbar  zusammensetzen  lassen, 
wenn  das  Gefäß  während  des  betrachteten  Vorganges  eine  Drehbewegung 
nicht  ausübt.  Andernfalls  muß  eben  die  obige  Zusatzdeviation  noch  beigefügt 
werden. 

Die  Größe  der  auftretenden  Beschleunigungen  läßt  sich  sehr  einfach  darstellen, 
wenn  wir  sie  wie  oben  (Abb.  236)  wieder  in  tangentialer  und  radialer  Richtung 
zerlegen. 

Dabei  darf  man  nicht  übersehen,  daß  die  Ungenauigkeit  der  endlichen  Dar- 
stellung verschwindet,  sobald  man  zur  Grenze  übergeht  und  die  Winkel  %  und  \l> 
unendlich  klein  werden. 

Damach  ergibt  sich  mit  entsprechenden  Indizes  wie  oben: 


_  2  .  35«,  __    2 


2  •  2)«, 

~de~ 


'  V,  du  •  dt 
~d? 


du 

dt' 


(254) 


;/ 


=  (t>  .  «  = 


(255) 
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2  •  3)w/  2  •   Va  dw  '  dt  dw  ^        . 


,    «s  zA  —W'  dt\  , 


S  =  -7/'- 5?-^ ^  •"'  =  y  f'57) 

-             2  •  2)^         2'[dip-2V'dl)  diff  .  ^„, 

^.    =-77^  =  ^-5^i ^  =  .^.a.  =  a. .,.«..       (.58) 

Die  erste  und  dritte  Beschleunigung  sind  einfache  Tangential-,  die  zweite  und 
vierte  Zentrifugalbeschleunigungen,  während  die  Zusatzbeschleunigung  gleich  der 
zweifachen  Winkelgeschwindigkeit  mal  der  Relativgeschwindigkeit  ist  und  auf  letz- 
terer senkrecht  steht. 

Sie  wirkt,  wenn  wir  die  von  der  Masse  selbst  ausgeübte  Reaktionskraft  und 
nicht  etwa  den  äußeren  Impuls  in  Rechnung  setzen,  der  Deviation  entgegen. 

Die  Ausdehnung  auf  den  Raum  macht  keinerlei  Schwierigkeit.  Man  bemerkt 
in  Abb.  237b,  daß  die  Gesamtdeviation  sich  wieder  aus  den  gleichen  Deviationen 
zusammensetzt,  und  daß  nur  die  Zusatzdeviation  S)^  nunmehr  kleiner  als  vorhin 
ausfällt.  Da  fiir  das  Herumschwenken  des  um  CE  =^%v  -  dt  fortgeschrittenen 
Massenpunkts  um  die  Drehachse  jetzt  nur  die  Komponente  w  -  dt  sinr/?  in  Rech- 
nung zu  setzen  ist,  wobei  (p  den  Winkel  zwischen  Drehachse  und  Relativgeschwin- 
digkeit darstellt,  wird  ^z  =  dipzvdt  sin  <p. 

Auch  hier  verlangt  die  mathematische  Richtigkeit  der  Abbildung  wiederum 
den  Übergang  zur  Grenze  (dt  :^  0).  Die  Zusatzbeschleunigung  dz=  2  •  co  -  ze/  •  sincp 
steht  wieder  senkrecht  auf  der  Schwenkebene,  d.  h.  der  Ebene  durch  zv  und 
einer  Parallelen  zur  Drehachse  und  wirkt  der  Drehung  entgegen. 

Die  Trägheitskräfte  selbst  ergeben  sich  jeweils  durch  Multiplikation  der  Be- 
schleunigungen mit  der  beschleunigten  Masse. 

4.  Die  gesamten  Kraftwirkungen. 

Betrachten  wir  nun  einmal  an  dem  Beispiel  eines  in  der  Bildebene  liegenden 
und  rotierenden  Kanals  (Abb.  238)  die  sämtlichen  in  Frage  kommenden  Kräfte, 
so  können  wir  entsprechend  unsern  Betrachungen  auf  S.  142  3  Arten  unter- 
scheiden. 

I.  Die  aktiven  Massenkräfte  der  einzelnen  Wasserteilchen  als  geo- 
metrische Summe  aus  der  Trägheits-  und  der  Schwerkraft. 

II.  Die  Druck-  und  Reibungskräfte,  in  denen  sich  die  aktiven  Kraft- 
wirkungen auf  die  Nachbarteilchen  und  schließlich  auf 

III.  Die  durch  die  Gefäßwände  und  Öffnungsquerschnitte  nach  außen 
wirkenden  Kräfte  übertragen. 

Im  Gleichgewicht  müssen  die  Summen  der  unter  I,  11  und  ÜI  genannten 
Kräfte  jeweils  gleich  sein. 

Zu  den  unter  III  zusammengefaßten  Kräften  kommt  schließlich  noch  das  Ge- 
wicht des  Gefäßes  hinzu,  und  man  kann  noch  weiter  fragen,  wie  wir  es  auf  S.  142 
getan  haben,  durch  welche  äußern  Reaktionen  die  genannten  Kräfte  schließlich 
im  Gleichgewicht  gehalten  werden. 
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Danach  finden  wir  (a^I.  Abb.  238)  fiir  ein  Massenteilchen  dm  im  einzelnen: 

I.  Als  aktive  Massenkräfte: 

I.  /*■,==  Tangentialbeschleunigungskraft  der  Gefaübewegung,  mit  ihr  parallel, 


aber  en^egen  gerichtet  ^=  dm  ■ 


dt  " 


=  Zentrifugalkraft   der   GefäObewegung,   radial    nach    auDen   gerichtet 


3.  P„^  =  Tangentialbeschleunigungskraft  der  Relativbewegung,  mit  ihr  parallel, 
aber  entgegen  gerichtet  =  dm  ■  ~j-  . 

4.  P^^  ^  Zentrifugalkraft  der  Relativbewegung  im  Krümmungsradius  der  Be- 
wegung nach  außen  gerichtet  =;  dm  ■  —  . 

5.  P:  =  Zusatzkraft  senkrecht  zur  Ebene  durch  Relativbewegung  und  eine 
Parallele  zur  Achse  der  GefäOrotation ,  der  Deviation  entgegen  gerichtet  = 
2  dm  ■  (u  -  ifsinf/). 

6.  C  =  Schwerkraft  =  dm  ■  g. 


/ 


Abb.  338. 

II.  Als  übertragende  Druck-  und  Reibungskräfte. 

Die  Resultierende  aus  den  unter  i  bis  6  genannten  Kräften  wird  durch  den 
Wasserdruck  und  die  Reibung  auf  die  Nachbarteilchen  und  die  Kanal  wände 
übertragen.  Dabei  unterscheiden  wir  die  in  die  Kanalachse  bzw.  in  die  Richtung 
der  Relativgeschwindigkeit  fallende  Komponente,  die 

7.  dem  Druckzuwachs  in  der  Achsenrichtung  df  ■  dp  =  Pp^  [df  =  senkrechtes 
Flächenelement),  sowie 
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8.  der  Schleppkraft  der  Reibung  (vgl.  S.  146)  in  derselben  Richtung  P^  = 
df '  dR  '  y  das  Gleichgewicht  hält,  und 

9.  den  Druckzuwachs  senkrecht  zur  Kanalachse  P^^, 

Die  Summe  dieser  Kräfte  ist  in  Abb.  238  durch  die  Pfeile  (1—6)  =  (7—91 
dargestellt. 

IIL  Die  durch  die  Gefäßwände  und  Offnungsquerschnitte  nach  außen  wirken- 
den Kräfte 

10.  Pa  =  Gefäßdruck  nach  außen,  der  mit 

11.  /*^  =  Öffnungsdruck  nach  außen  der  Resultierenden  aus  I  bzw.  aus  II 
gleich,  aber  in  Abb.  238,  die  sich  nur  mit  einem  mittleren  Wasserteilchen  befaßt, 
nicht  dargestellt  ist. 

IV.  Diese  Kräfte  werden  dann  noch  vermehrt  um  das  Gefaßgewicht  G'  und 
werden  zum  Teil  durch  die  Stützreaktion  9i,  zum  Teil  durch  äußere  Pressungen 
(Auftrieb)  V  y'  nach  S.  142  im  Gleichgewicht  gehalten. 

In  Abb.  239  sind  die  Kräfte  i — 6  perspektivisch  im  Raum  dargestellt.  Dabei 
bedeuten  die  eingezeichneten  Doppel-Winkelkreise  rechte  Winkel. 

Im  Anschlüsse  daran  wollen  wir  zwei  Beispiele  betrachten,  die  eine  hervor- 
ragende Bedeutung  für  die  spätere  Ableitung  der  Hauptgleichung  der  Turbinen- 
theorie besitzen. 

5.  Änderung  des  relativen  Arbeitsvermögens  in  einem  rotierenden 

Kanal. 

Betrachten  wir  als  Nullpunkt  der  Bewegungsenergie  nicht  die  ruhende  Außen- 
welt, sondern  einen  bewegten  Körper,  so  wird  die  Größe  der  Bewegungsenergie 

c  7 1 

nicht  durch  die  absolute  Geschwindiß:keitshöhe  — ,  sondern  durch  die  relative  — 

gemessen.  Die  Lagen-  und  Druckenergie  wird  hierdurch  nicht  berührt  und  wir 
bezeichnen  dann  allgemein  als  mechanisches  »relatives  Arbeitsvermögen«  der  Ge- 
wichtseinheit den  Ausdruck 

2g 

Die  Änderung  dieses  Arbeitsvermögens  macht  besondere  Betrachtungen  dann 
nötig,  wenn  der  durchflossene  Kanal  sich  nicht  in  gleichmäßiger  Translation  be- 
findet, da  sich  dann  der  angenommene  Nullpunkt  der  Bewegungsänderung  ver- 
schiebt Dann  müssen  wir  zur  Feststellung  der  Änderung  des  relativen  Arbeits- 
vermögens das  Produkt  aus  den  tatsächlich  auftretenden  Kräften  mit  den  im 
Kanal  zurückgelegten  Wegen  bilden  und  über  die  Kanallänge  zur  Integration  bringen. 

Wir  werden  dasselbe  Problem  in  der  Turbinentheorie  S.  244  ff.  wiederfinden  und 
dort  allgemein  behandeln.  Hier  sei  zur  Einfuhrung  in  Abb.  240  vorausgesetzt, 
die  Drehachse  des  Kanals  stehe  senkrecht  zur  Papierebene  und  in  letzterer  be- 
finde sich  auch  die  Mittellinie  des  Kanals. 

Nunmehr  betrachten  wir  die  aktiven  Kräfte,  die  von  einer  unendlich  dünnen 
Scheibe  vom  Querschnitt  /  und  der  Masse  dm  ausgeübt  werden  und  stellen  die 
Gleichgewichtsbedingung  zwischen  ihnen  und  den  Reaktionen  für  die  als  positiv 
betrachtete  Richtung  der  Relativgeschwindigkeit  auf. 
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Von  den  vorhin  genannten  6  aktiven  Kräften  verschwinden  hier  i.  Pug  bei 
gleichmäßiger  Umlaufgeschwindigkeit,  außerdem  4.  P^^  und  5-/5;,  die  auf  zt^  senk- 
recht stehen,  somit  bleiben  Pu^  •  sin  //,  dazu  P^^  und  G  cos  ^,  die  nach  Abb.  240 


// 


d 


IL' 


gleich  —  dm    -  •  sm  ß^  gleich  —  dm  -j-  bzw.  gleich  dm  g  cos  ^  zu  setzen  sind. 

Als  Reaktionen  kommen  die  Druck- 
und  Reibungskräfte  7  bis  9  in  Betracht. 
7.  Pp^  fallt  in  die  Relativgeschwindigkeit  und 
wird  für  abnehmenden  Druck  positiv,  daher 
=  —fdp.  8.  Die  Schleppkraft  der  Rei- 
bung Pr  wirkt  der  Bewegung  entgegen, 
daher  =  — /•  dR  •  /,  während  9.  der  Druck  P^^ 
keine  Komponente  liefert. 

Somit  erhalten  wir,  wobei  die  jeweils 
gleichen  Schaufelwege  hinausfallen, 

Pu^  •  Sinti +P^^-{-Gcos§+P^^+Pj,  =  o 


Abb.  240. 


Abb.  241. 


und  mit  Einfuhren  der  genannten  Werte: 


u 


dw 


—  dfft  —  smß  —  dm  •     ,    +  dm- g  •  cos§  — /•  dp  — /•  dR  •  y  =  o. 


dt 


f  •  dl '  y  f '  y 

Setzen  wir  dm  = und  streichen  - — - ,  so  bleibt 


.  ^/  .  sin  /^  —  -r-  '  dl  -f-  gdl  cos  §  —  gdh  —  gdR  ==  o  . 

7^  dt 


Nun  ist 


dl '  smß  =  —  dr\ 
dl 


dt 


=  ZV] 


dl  ist  die  Änderung  des  Weges  in  der  Kanalachse.  Ihre  Projektion  in  die 
Vertikale  ist  dl  •  cos  ? ,  die  aber  nicht,  wie  üblich,  gleich  —  dH  gesetzt  werden 
darf;  denn  dl  wandert  mit  dem  Kanal,  während  H  von  einem  festen  Nullpunkt 
aus  gerechnet  wird. 

12* 
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Abb.  241  zeigt,  vergrößert  aus  Abb.  240,  wie  mit  dem  Fortschreiten  des 
Teilchens  um  dl^  bei  der  gleichzeitigen  Umfangsbewegung  udt^  seine  Höhenlage 
um  ^  dH  abnimmt,  derart,  daß,  da  udt  -  cosv  in  der  Abbildung  negativen  Wert 

'  dl '  cos  f  =  —  dll  —  udt  •  cos  v  . 

Durch  Einsetzen  dieser  Ausdrücke  erhalten  wir  dann 

cj^rdr  —  wdw  — £^dlf —  udt  cos  v  —  gdh  — gdR  =  o  (259) 

und  das  liefert  integriert  über  die  Kanallänge  von  i  bis  2 


<  -  u\ 


wl  —  w 


2g 


2g 


i -(//,-//;)- ^y*«rf/ COS  1/ -(//,- //j  - /^.  =  o , 


wobei  Rr  die  im  Rad  auftretende  Reibungshöhe  darstellt. 

Fassen  wir  die  relativen  Arbeitsvermögen  im  Punkt  i  und  2   zusammen  und 
bezeichnen  zur  Vereinfachung  die  Summe   der  von  den  einzelnen  Kanalpunkten 


zurückgelegten  Vertikal wege   j  udt  cos  v   mit  //r,   so  ergibt  sich 


H^  +  K  +  '^  =  H^  +  K  +  '^^ 


+ 


a"  —  «" 


2g 


Rr  +  Hx  . 


(260) 


Auf  die  Größe  Hx ,  auf  die  ich  meines  Wissens  hier  zum  erstenmal  aufmerk- 
sam mache,  wurde  ich  durch  Betrachtung  der  Energieverhältnisse  eines  Wasser- 
strahls (Abb.  242)  geführt,  der,  ohne  Arbeit  abzu- 
geben, durch  ein  Turbinenlaufrad  hindurchfallt'). 
Hx  wird  Null  bei  vertikaler  Turbinenachse  [v  =  90") 
und  fallt  außerdem  aus  der  Rechnung,  wenn  ein  Lauf- 
rad symmetrisch  beaufschlagt  wird  (+  udt  —  udt  =  o] 
(vgl.  S.  237). 

Auch  dann  sehen  wir  aber,  daß  die  beiden  rela- 
tiven Arbeitsvermögen  beim  rotierenden  Kanal  auch 
abgesehen  von  der  Reibung  nicht  mehr  einander 
gleich  bleiben,  sondern  daß  das  relative  Arbeits- 
vermögen im  Eintritt  um  die  Differenz  der  Zentri- 
fugalhöhen zwischen  Eintritt  und- Austritt  das  rela- 
tive Arbeitsvermögen  am  Austritt  überragt. 

Das  wird  sehr  einleuchtend,  wenn  man  den  um 
eine  vertikale  Achse  rotierenden  Kanal  außen  abschließt,  so  daß  zi\  =  zv^  =  o 
und  Rr  =  o  wird.     Dann  folgt 


Abb.  242. 


//;  +  //,  =  //,  +  A,  + 


u: 


u. 


oder  noch  einfacher 


2g 


^^^^,+ 


«?  -  K 


2g 


')  Für  eine  solche  Annahme  versagt  nämlich   die  Arbeitsgleichung,  wenn  sie,  wie  üblich,   ohne 


*«a 


H^  angeschrieben  wird,  da  sie  mit  h^.  =■  hi.  ui  =■  u^.  R  =  o  auf  ^i  H-  —  =  H^  -\ führt,    was 

offenbar  der  Abbildung  widerspricht,  nach   der  Hi  -\ — —  =  H^  -\ — '     werden  müßte. 

2^  2g 
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Das  ist  nichts  anderes  als  der  auf  S.  4 2 f.  besprochene  Fall  des  relativ  ruhen- 
den Wassers  in  rotierenden  Gefäßen,  wo  wir  g^efunden  hatten,  daß  die  Ände- 
rung  des  Lagendrucks   nach   einem  Paraboloid   erfolgt,    dessen  Ordinaten  sich 


mit 


ändern. 


Somit  sagt  das  obige  Resultat,  dessen  allgemeine  Ableitung  im  Raum  im 
IV.  Kapitel  (S.  242  ff.)  gebracht  werden  soll,  daß  die  Differenz  des  Lagendrucks 
^,  —  ^,  dazu  verwendet  wird,  i .  die  Wassermasse  von  zf ,  auf  w^  zu  beschleunigen, 
2.  die  Reibung  Rr  zu  überwinden, 


3.  der  Zentrifugalwirkung 


«;-«: 


2^ 


und  4.  einer  Vertikalbewegimg  Hx 
des  Kanals  das  Gleichgewicht  zu 
halten. 

In  Abb.  243  sind  diese  Ver- 
bältnisse iiir  einen  um  eine  verti- 
kale Drehachse  rotierenden  Kanal 
(wobei  Hx  =  o)  zur  Anschauung 
gebracht  und  man  erkennt  zwischen 
Parabel  und  Lagendrucklinie  je- 
weils die  zur  Relativbeschleuni- 
gung und  Reibungsüberwindung 
verfugbare  Druckhöhe. 

Dieses  Resultat  ist  gelegentlich 
wohl  mit  der  Begründung  ange- 
zweifelt worden,  daß  das  Wasser, 
indem  es  die  Kanäle  in  Bewegung 

setzt,  keiner  Zentrifugalwirkung  unterliegen  könne.     Das  sei  nur  bei  Zentrifugal- 
pumpen möglich,  deren  Schaufeln  das  Wasser  herumschleudem. 

Diese  Anschauung  hat  auch  eine  gewisse  Berechtigung.  Ein  mit  dem  Wasser 
durch  die  Turbine  fahrender  Beobachter  wird  in  der  Tat  nur  die  Trägheits- 
wirkungen des  absoluten  Wasserwegs  und  keine  Zentrifugalwirkung  erfahren.  Es 
ist  lediglich  die  Bequemlichkeit  der  Rechnung,  die  uns  veranlaßt,  die  absolute 
Wasserbewegung  durch  die  relative  auszudrücken  und  somit  ein  rein  rechnungs- 


Abb.  243. 


mäßig   geometrischer  Vorgang,    der    zur   Einführung   der    Größen 
führt  hat. 


«:-«: 


2^ 


ge- 


6.  Arbeitsabgabe  an  eine  rotierende  Ablenkungsfläche« 

Der  Vorgang  möge  sich  wiederum  in  der  vertikal  gedachten  Zeichenebene 
abspielen,  auf  der  die  Drehachse  senkrecht  steht  (/<  =  90")  {u  =-•  Winkel  zwischen 
Drehachse  und  Vertikalen). 

Auch  sei  der  Beharrungszustand  vorausgesetzt,  so  daß  P„^  wieder  gleich  Null 
wird.    /\r    übt  kein  Moment  auf  die  Drehachse  aus. 
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Es  bleiben  somit  von  den  aktiven  Kräften  der  Abb.  238  jetzt  nach  Abb.  244  nur 

P^^  mit  dem  Hebelarm  r  •  cos/t?, 
/"«,„    »       »  »  ^--sin/y, 


Pz 

G 


r  '  sin  i^  , 
r  •  cos  V . 


Ihr  Moment  im  Uhrzeigersinn  ist  somit 

dM  =  —  P^^ '  r  cos  ß  -\-  Pw^  •  r  '  sm  ß  +  Pz  '  r  '  sm  ß  +  Gr  cos  v 
und  durch  Einsetzen  nach  S.  177 


dw 


w 


=  dm  •  —7-  •  ^  •  cos  ß  +  ^w  •  —  r  '  sinß  -r-  2  dm  low  -  r  sin  ß  +  rff«^  •  r  ■  cos  »^ . 
di  Q  I  o 

Auch  hier  verlangt  die  Integration  eine  Umwandlung  der  Summanden  in  voll- 
ständige Integrale,  die  ich  zum  Teil  nach  DoLDER*)  wiedergebe. 


Abb.  244. 


Abb.  244  a. 


Zu  dem  Zweck  wird  im  ersten  Summanden 

0 '  y 

dm  =  — — -  •  dt , 

g 
im  zweiten 

g 

gesetzt. 

In  der  Nebenfigur  (Abb.  244  a)  ist  der  Zusammenhang  zwischen  Xj   ^  und  ß 
angegeben  und  man  bemerkt,  daß 

dxp  +  ß^dx=^ß\ 

ß' —  ß=  dß  =  dx  + dip. 


^)  Dolder,  E.,   Über  Zustandsverhältnbse  strömender  Flüssigkeiten   und  deren  Wirkungsweise  in 
Turbinenrädem.     Dissertation.     München  1907.     S.  20. 
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Damit  wird  dm ,  da  /"  =    -  : 

Durch  Einsetzen  folgt  dann 

n.y 
(iJf=     — -  (rcos(idw —  rwsmß dß  +  rwsmßdip  —  irsmßioq  •  dy)  +  dingr-  cosi/. 

Beachtet  man  nun  noch  aus  Abb.  244a,  daß 

dr 
-  =  tg^^  ;     d.  h.     rsinßdip  =  cos/!/  •  dr 

und 

dr 
-—r-  =  sin  /!/ ,     d.  h.     q  sin  ßdx  =  dr^ 

so  wird 
J3/  =       ^  (r  cos  /!?  ö^rc/  —  rzt'  sin  ßdß  -{-w  cos  ßdr  —  2  cordr)  +  ^/wz^  •  r  •  cos  1/ , 

wobei  nun  der  Klammerausdruck  aus  zwei  vollständigen  Differentialen  besteht,  so 
daO  auch 

Q.  y 

dM=  -       (d{wrcosß)  —  d{ior^))  +  dmgr  •  cos v.  (261) 

Daraus  folgt  das  Gesamtmoment  zu 

Q '  y  C 

M  =  ^^  -  (ri',r,  cos ^'i?,  —  ii\ r,  cos  /t?,  —  wr'  +  co r^)  +  /  df;«  •  ^  •  rcos  v, 

und  da  das  letzte  Integral  nichts  andres  ist  als  das  statische  Moment  des  Wasser- 
gewichts G  im  Kanal  um  die  Achse 

ö  •  7 

=   -  TT-  (^^'«'a  —  ''x^'«!  —  ^a^i  +  «x^)  +;^^x  •  COSl/,  ,  (262) 

wobei  r,  den  Schwerpunktsabstand  des  im  Kanal  befindlichen  Wassergewichts  von 
der  Achse  und  v\  den  entsprechenden  Winkel  darstellt. 

Ein  Vergleich  mit  dem  für  gleichmäßige  Umfangsgeschwindigkeit  des  Kanals 
[u^  =  nj  gefundenen  Ergebnis  auf  S.  169,  Gl.  236  (wobei  ^<^^o^)  zeigt,  daß  hier 
infolge  der  Änderung  von  u  die  Summanden  «,r, —  u^r^  hinzutreten.  Bei  sym- 
metrischer Bauart  der  Laufräder  verschwindet  der  Ausdruck  G  •  r,  cos  v» . 

Durch  Multiplikation  mit  der  Winkelgeschwindigkeit  ergibt  sich  nunmehr  die 
Arbeit  zu 

Z'  = {u^Wu^  —  u^Wu^  —  K  +  «?)  +  Guscosvs .  (263) 

Also  auch  hier  beim  Aufbau  der  Gleichung  auf  der  Relativbewegung  ein  durch 
die  Änderung  der  Umfangsgeschwindigkeit  hervorgerufener  Zusatz. 

Bei  Einfuhren  der  absoluten  Geschwindigkeiten  muß  er  natürlich  wieder  hinaus- 
faUen. 
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Schreiben  wir  nämlich 

M  = ^  («a  (Wu^  —  «J  —  «,  {zvu^  —  u^))  +  Gus'  cos  1/, 

und  bedenken  nach  Abb.  229,  daß 

SO  folgt  die  Leistung  auch  als 

Q  -y 
L  = '-  [u^Cu,  —  u^c^J  +  Gus '  cosvs .  (264) 

Das  ist  die  Gleichung  der  Arbeitsabgabe  bei  beliebiger  Bewegung  des  Kanals, 
die  wir  für  geradlinige  Bewegung  mit  u^  ==  u^  ^=  u  früher  elementar  entwickeln 
konnten. 

Damit  sind  wir  aber  auch  schon  der  Turbinentheorie  nahe  getreten,  die  wir 
im  übernächsten  Teil  behandeln  werden. 


Dritter  Teil. 


Oberblick  über  die  Wasserkraftmaschinen. 


A.  Allgemeine  Bemerkungen  über  die  Kraftmaschinen. 

Der  Name  Kraftmaschine  entstammt  dem  Volksmund  und  bringt  das  zum 
Ausdruck,  was  dem  ungelehrten  Beobachter  bei  der  Beobachtung  einer  Maschine 
zunächst  zum  Bewußtsein  kommt,  nämlich  das  Walten  und  Wirken  von  Kräften. 
Wir  haben  es  hier  mit  einer  Bezeichnung  zu  tun,  die  sich  in  zwangloser  Weise 
den  Bezeichnungen  Dampf  kraft,  Wasserkraft  u.  dgl.  anschließt,  die  aber  nur  in 
sehr  unvollkommener  Weise  das  zum  Ausdruck  bringt,  worum  es  sich  eigentlich 
bei  den  Maschinen  handelt. 

Eine  einfache  Beobachtung  zeigt  ja  schon,  daß  mit  der  Kennzeichnung  der 
in  einer  Maschine  wirkenden  Kräfte  ihr  Wesen  noch  keineswegs  erschöpfend  be- 
schrieben ist.  Jedes  Gewicht,  so  z.  B.  auch  ein  Bauwerk,  übt  Kräfte  auf  seine 
Unterlage  aus,  ohne  daß  deshalb  von  einer  Maschine  gesprochen  würde.  Das, 
was  zum  Wesen  der  Maschine  mit  Notwendigkeit  hinzukommen  muß,  ist,  daß 
die  Kräfte  in  der  Kraftrichtung  gewisse  Wege  zurücklegen, 
wodurch  Arbeit  geleistet  wird. 

Dabei  wird  man  dann  noch  weiter  festzustellen  haben, 
in  welchen  Zeiten  die  betreffenden  Wege  zurückgelegt 
werden. 

Erst  damit,  d.  h.  durch  die  Kraft  mal  ihrem  Weg  in 
der  Zeiteinheit  wird  die  Arbeitsleistung  und  damit  die 
wichtigste  Eigenschaft  der  Maschine  festgelegt. 

Immerhin  müssen  wir  noch  eine  weitere  Einschränkung 
vornehmen,  um  das  Wesen  einer  Maschine  richtig  zu  kenn- 
zeichnen.    Man  kann  sich  nämlich  leicht  Fälle  denken,  in 

denen    mit  Kräften    behaftete  Körper    in    der  Kraftrichtung    in  gewissen   Zeiten 
gewisse  Wege  zurücklegen,  ohne  den  Namen  von  Maschinen  zu  verdienen. 

Ein  einfaches  Beispiel  hierfür  bildet  die  Bewegung  der  molekularen  Anziehungs- 
kräfte in  einem  bewegten  Körper,  etwa  in  einem  fallenden  Stein  (Abb.  245).  Die 
obere  Hälfte  wird  von  der  unteren  durch  die  Molekularkräfte  mit  großer  Kraft 
in  der  Pfeilrichtung  nach  unten  gezogen,  und  diese  Kraft  legt  beim  Fallen  des 
Steines  die  Fallhöhe  zurück.  Aber  die  hier  geleistete  Arbeit  wird  im  Innern  des 
Körpers    augenblicklich    wieder  durch   ein   gleich  großes,    aber  entgegengesetzt 


Abb.  245.   Fallender  Stein. 
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gerichtetes  Produkt  aus  dem  gleichen  Wege  mal  der  entgegengesetzt  gerichteten 
Kraft  aufgehoben,  so  daß  nach  außen  von  ihr  nichts  zu  bemerken  ist. 

Nun  halten  sich  zwar  in  der  Natur  alle  Kräfte  und  alle  Arbeiten  jederzeit  das 
Gleichgewicht,  für  das  Wesen  einer  Maschine  aber  ist  es  notwendig,  daß  die 
Arbeitsleistung  oder  Energie  von  einem  außenstehenden  Körper  in  die  Maschine 
geliefert  und  daß  sie  von  ihr  an  einen  dritten  Körper  wiederum  abgegeben  werde. 

So  ist  z.  B.  auch  die  im  Sägeblatt  Abb.  246  durch  die  Spannschraube  hervor- 
gerufene Zugkraft,  obwohl  sie  bei  dem  Arbeitsvorgang  einen  Weg  zurücklegt,  für 
die  Arbeitsleistung  der  Säge  ohne  Einfluß.  Für  sie  kommt  nur  in  Frage,  welche 
Kraft  am  Handgriff  eingeleitet  und  an  den  Sägezähnen  in  das  Arbeitsstück  aus- 
geleitet wird,  und  dasselbe  gilt  z.  B.  beim  Riementrieb  Abb.  247  bezüglich  der 
primären  Riemenspannung  und  der  durch  das  ein-  bzw.  ausgeleitete  Drehmoment 
hervorgerufenen  Zusatzspannung. 


»Vl^*!  <■»»»*«»«  «»»»#»' 


Abb.  246.     Säge.  Abb.  247.     Riementrieb. 

■  ■ 

Maschinen  sind  daher  ganz  allgemein  Apparate  zur  Übertragung  äußerer  Ar- 
beitsleistungen oder  Energien.  Ob  die  Form  der  Arbeit  dabei  wechselt,  kommt 
erst  in  zweiter  Linie  in  Betracht,  und  man  sollte  daher  statt  von  Kraftmaschinen 
richtiger  von  »Energieübertragern«  sprechen. 

Trotzdem  wollen  wir  den  eingelebten  Sprachgebrauch  nicht  verlassen,  sondern 
auch  weiter  den  Ausdruck  Kraftmaschinen  benützen.  Dabei  finden  wir,  was  ins- 
besondere das  Wort  Kraft  im  Ausdruck  Kraftmaschinen  betrifft,  daß  das  Volk  hier 
ausschließlich  an  die  Naturkräfte  im  engeren  Sinne  denkt  und  daher  unter  Kraft- 
maschinen diejenigen  Energieübertrager  versteht,  die  die  in  der  Natur  vorhandene 
Energie  aufnehmen,  um  sie  in  einer  gewünschten  künstlichen  Form,  meist  als 
Energie  eines  rotierenden  Torsionsmoments  an  der  Maschinenwelle  abzugeben. 

Im  Gegensatz  dazu  versteht  der  Volksmund  unter  »Arbeitsmaschinen«  die- 
jenigen Energieübertr^er,  die  ihre  aufgenommene  Energie  unmittelbar  in  nütz- 
licher Arbeit,  z.  B.  im  Zersägen  von  Baumstämmen  u.  dgl.,  abgeben. 

Zwischen  beiden  stehen,  sobald  die  Kraftmaschinen  nicht  unmittelbar  mit  der 
Arbeitsmaschine  verbunden  werden  können,  Energieübertrager,  die  einen  populären 
Namen  nicht  besitzen  und  meist  als  Transmissionen  bezeichnet  werden  und  in 
der  elektrischen  Kraftübertragung  einschließlich  Generator  und  Motor  ihre  wich- 
tigsten Vertreter  gefunden  haben. 

Wenden  wir  uns  nun  im  besondern  zu  den  Kraftmaschinen  und  fragen  uns, 
welche  Energieformen  in  der  Natur  vorkommen,  so  dürfen  wir  etwa  die  folgenden 
sieben  Gattungen  hervorheben: 

1.  Energie  der  Lage, 

2.  >         des  Druckes, 

3.  >         der  Bewegung, 

4.  »         der  Wärme, 
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5.  Energie  chemischer  Verbindungen, 

6.  >         elektrischer  Potentialdifferenz, 

7.  >         aller  andern  Arten  von  Arbeitsvermögen. 

Die  drei  ersten  Energieformen  sind  im  vorangegangenen  Abschnitt  der  Hydro- 
dynamik S.  5  3  f.  ausfuhrlich  beschrieben  und  als  mechanische  Arten  des  Arbeits- 
vermögens zusammengefaßt  worden. 

Als  Lagenenergie  muß  dann  aber  zur  Verallgemeinerung  unserer  Anschreibung 
noch  weiter  die  bei  elastischen  Deformationen  auftretende  Lagenverschiebung  der 
kleinsten  Teile  eines  Körpers  mit  ihrer  gleichzeitigen  Kraftwirkung  aufgefaßt  werden. 
Die  Kenntnis  des  Arbeitsvermögens  der  Wärme  und  seine  Messung  durch  die 
ersten^'ähnten  Energien  knüpft  sich  an  die  Entdeckung  des  mechanischen  Wärme- 
äquivalents. 

Die  Äußerungen  des  chemischen  Arbeitsvermögens  sind  durch  die  Wärme- 
wirkungen der  Brennstoffe  und  die  Druckwirkungen  der  Sprengstoffe  hinreichend 
bekannt. 

Auch  die  Wirkungen  elektrischer  Ströme  lassen  sich  durch  Kraftäußerung  oder 

Erwärmung  auf  eines  der  vorerwähnten  Arbeitsvermögen  zurückfuhren,  und  das- 
selbe gilt  für  die  unter  7.  zusammengefaßten  Energiearten,  soweit  sie  unsrer 
Messung  bisher  zugänglich  gewesen  sind. 

Fragen  wir  nun  aber,  welche  Naturenergien  für  die  technische  Energiegewin- 
nung bis  heute  von  Bedeutung  geworden  sind,  so  können  nur  zwei  Arten  ernstlich 
in  Frage  kommen,  nämlich  die  Energie  der  Lage,  die  in  den  Wasserkrafl- 
maschinen,  und  die  der  chemischen  Verbindungen,  die  in  den  Wärmekraftmaschinen 
ausgenutzt  wird,  denn  die  unmittelbare  Verwertung  der  Bewegungsenergie,  wie 
sie  in  Flußläufen  durch  sogenannte  Stromräder,  bei  Luftbewegung  durch  Wind- 
mühlen oder  Segelschiffe  stattfindet,  oder  die  der  direkten  Sonnenwärme  oder  die 
der  elektrischen  Batterien  u.  dgl.  spielt  —  so  nützlich  sie  auch  im  einzelnen  Falle 
sein  mag  —  vom  Standpunkt  der  modernen  Energiegewinnung  keine  nennens- 
werte Rolle. 

Bei  der  weiteren  Verwertung  der  Energie  treffen  wir  dann  freilich  oft  die 
verschiedensten  Energiearten  an,  wie  das  folgende  Beispiel  zeigt,  mit  dem  ich 
diese  einleitende  Übersicht  schließen  will. 

Die  Lagenenergie  einer  in  ein  hochgelegenes  Wasserschloß  sekundlich  ein- 
tretenden Wassermenge  wird  durch  eine  Rohrleitung  vornehmlich  als  Druckenergie 
in  das  Turbinenhaus  eingeführt.  In  der  Ausflußdüse  der  Leitung  wird  sie  zum 
größten  Teil  in  Bewegungsenergie  verwandelt  und  gibt  in  dieser  Form  ihr  Arbeits- 
vermögen an  die  Turbinenwelle  ab.  Diese  setzt  durch  die  Lagenenergie  der 
Torsionsspannungen  einen  elektrischen  Generator  in  Bewegung,  der  die  Um- 
wandlung in  elektrische  Energie  ausführt,  die  dann  durch  die  elektrische  Leitung 
for^eführt  und  im  angeschlossenen  Motor  zum  Antrieb  der  Arbeitsmaschine 
wieder  in  die  mechanische  Energie  einer  drehenden  Welle  umgewandelt  wird. 

Bei  dieser  Aufzählung  sind  nur  die  jeweils  hervorstechenden  Energieformen 
angeführt  In  Wirklichkeit  wirken  aber  stets  eine  größere  Zahl  verschiedener 
Eneigieformen  gleichzeitig  und  es  zeigt  sich  insbesondere  bei  all  diesen  Energie- 
über^agungen  eine  Energfieverwandlung  in  Wärme,  die  meist  als  Verlust  an- 
gesprochen werden  muß. 
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Man  wird  jedes  Maschinenfach  nach  sehr  verschiedenen  Grundsätzen  in  ein- 
zelne Gruppen  zerlegen  können,  und  in  jedem  Falle  wird  es  Grenzgebiete  geben, 
in  denen  die  Einteilung  versagt. 

Zu  einer  Zeit,  als  Turbinen  mit  vertikaler  Scheibe  des  Laufrades  nicht  zur 
Aufstellung  kamen,  unterschied  man  nach  der  Lage  desselben  vertikale  und  hori- 
zontale Wasserräder  und  verstand  unter  den  letzteren  das,  was  man  heute  im 
allgemeinen  als  Turbinen  bezeichnet.  Aber  schon  Rühlmann,  der  diese  Bezeichnung 
noch  beibehält,  führt  eine  erste  Henschel-Jonval-Turbine  mit  vertikaler  Scheibe  an"), 
die  einen  solchen  Einteilungsgrundsatz  durchbricht. 

Andererseits  geben  die  üblichen  Bezeichnungen  der  wichtigsten  Wasserkraft- 
maschinen als  Wasserräder  schlechthin,  im  Gegensatz  zu  den  Turbinen,  keinerlei 
Anhalt  über  den  inneren  Unterschied  ihres  Wesens.  Ich  möchte  daher  hier  ein 
anderes  Unterscheidungsmerkmal  zugrunde  legen,  das  sich,  nachdem  wir  so  oft 
schon  die  Energie  als  leitenden  Gesichtspunkt  herangezogen  haben,  danach  richtet, 
mit  welcher  Art  von  Arbeitsvermögen  das  Wasser,  das  uns  in  der  Natur  ja,  wie 
bemerkt,  hauptsächlich  mit  Lagenenergie  behaftet  zu  Gebote  steht,  in  dem  die 
Arbeit  abnehmenden  Maschinenteil  vornehmlich  zur  Wirkung  kommt. 

Danach  unterscheiden  wir: 

I.  Wasserkraftmaschinen  der  Lagenenergie, 
II.  »  der  Druckenergie, 

III.  »  der  Bewegungsenergie. 


I.  Wasserkraftmaschinen  der  Lagenenergie. 

Wasserräder. 

Hierher  gehören  die  wichtigsten  der  unter  der  Bezeichnung  Wasserräder  be- 
kannten Wasserkraftmaschinen.  Ihr  Wesen  besteht  darin,  daß  das  Betriebswasser 
in  die  >Zellen«  oder  zwischen  die  »Schaufeln«  des  Radestritt,  die  »beaufschlagte« 
Radhälfte  durch  sein  Gewicht  belastet  und  mit  der  Drehung  des  Rades  herab- 
sinkend seine  Lagenenergie  an  die  Radwelle  abgibt. 

Weiter  teilt  man  die  Wasserräder  nach  dem  Ort  ein,  in  dem  das  Wasser  in 
das  Rad  eintritt,  oder,  wie  man  auch  sagt,  das  Rad  beaufschlagt,  und  spricht 
dementsprechend  von 

Oberschlächtigen  Wasserrädern  (Abb.  248), 

Mittel-  oder  Rückenschlächtigen  Wasserrädern  (Abb.  249  und  250), 

Unterschlächtigen  Wasserrädern  (Abb.  251). 

Sind  die  Teile,  die  das  Wasser  aufnehmen  und  ihm  seine  Arbeit  unmittelbar 
entziehen  sollen,  hohl  und  kastenförmig  ausgebildet,  wie  in  Abb.  248  und  249, 


')  Ich  benutze  diesen  Abschnitt  dazu,  vermittelst  zahlreicher  Abbildungen   eine  Einleitung  in  die 
späteren  Betrachtungen  zu  geben. 

2)  Rühlmann,  Allg.  Maschinenlehre,  1875,  I,  S.  378. 
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SO  Spricht  man  von  Zellen  bzw.  von  Zellenrädem.  Sind  diese  Teile  eben  oder 
mäOig  gewölbt  (Abb.  250  und  251),  so  nennt  man  sie  Schaufeln  und  die  Räder 
Schaufelräder.  Damit  die  Schaufeln  der  letzteren  das  Wasser  zur  Betätigung 
seiner  Gewichtswirkung  zurückhalten,  müssen  sie  in  einem  möglichst  dicht  an- 
schließenden Gerinne,  dem  sogenannten  Kropfgerinne  (Abb.  250  und  251)  geführt 
werden. 


Abb.  250.     MittelscblKchtiges  Schsnfelrad  mit  Cbcrfall- 
einlauf  and  Kropfgeriane.     [Aus  Meessser.] 


Untei^chlKchtiges   Schaufelrad    1 


Die  zum  Eintritt  in  das  bewegte  Rad  erwünschte  Wassei^esch windigkeit  wird 
gelegentlich  durch  die  sogenannte  > Spannschütze •  erreicht  (Abb.  248  und  251). 
Bei  größerer  Wassermenge  wird  die  Kulisse  fAbb.  24g)  benutzt.  Bei  kleinem  Ge- 
falle und  sehr  großer  Wassermenge  verwendet  man  den  Überfall  (Abb.  250]. 

Nach  ihren  Erbauern  kennt  man  für  oberschlächtige  Räder  keine  besondere 
Bezeichnung,  wohl  deshalb,  weil  sie  ihre  historisch  alte  Form  am  wenigsten 
verändert  haben.     Dagegen   erfuhren    die    mittel-    und    unterschlächtigen    Räder 
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mannigfache  Sonderkonstruktionen,  die  meist  darauf  hinzielten,  neben  der  Lagen- 
enei^ie    des    Wassers   auch    noch    einen    Teil    seiner   Bewegungsenergie    ausiu- 


Zuppinger-Rad,      [Aui  MEISSNER.) 


Abb.  253.   Poncclet-Rad.    i 


Abb.  254.     Millot-Rad.    (Aus  Meissner.) 


Abb.  255.    Pfister-Rad.    (Aus  Müi.j 
WasBenttder.) 


nutzen  Dazu  gebort  das  Zuppinger-Rad  (Abb,  252),  bei  dem  das  ankommende 
Wasser  mfoige  seiner  Geschwindigkeit  an  den  gekrümmten  Radschaufeln  hinauf- 
steigt, vor  allem  aber  das  Poncelet-Rad  [Abb.  253],  bei 
dem  die  Lagenenergie  im  Rade  selbst  keine  wesent- 
liche Rolle  mehr  spielt,  und  das  deshalb  zu  den  unter 
III  angeführten  Wasserkraftmaschinen  der  Bewegungs- 
enei^ie  zu  rechnen  ist. 

Andere  Konstrukteure  suchen  dem  frühzeitigen  Aus- 
fließen   und   Verspritzen  des   Wassers   zu    begegnen. 
Hierzu  gehören   u.  a.   das  Millot-Rad  (Abb.  254],  dem 
das  Wasser   durch   zwei  Kanäle   am  inneren  Umfang 
Abb.  256,    Hydrovolve  von        zugeführt  wird,  das  Pfister-Rad  [Abb.  255)  und  KiRCH- 
I.  D.R.p, Nr.  154402.     BACHS  Hydrovolve  (Abb.  256;. 
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IX.  Wasserkraftmaschinen  der  Druckenergie. 
1.   Wassersäulenmaschinen. 

Ihre  Bezeichnung  stammt  daher,  daß  man  den  Druck  einer  Flüssigkeit  häufig 
mit   der  Höhe  der  Ihrem  Druck  entsprechenden  Flüssigkeitssäule  zu  vergleichen 


Abb.  258.       WosaersäulenmaachiDi 
voD  Bei.iuoe.     [Aus  NTelssner.) 


Abb.  357.  Wasscrsaulenmaschine  von  Kröbbr  mit  schwingen- 
dem Zylinder.     (Deutsches  Museum.) 


Abb.3;9.  Doppeltwirkende Wsssersaulenmasch ine  Abb.  260.    Einlach  wirkende  WassersSulen- 

voa  V.  Recchenbach.     (Deutliches  Museum.)  maschinc  von  v.  Reicheneacii. 

(Deutsches  Museum.!' 

pflegt.  Unter  Wassersäulenmaschinen  versteht  man  noch  insbesondere  solche 
Maschinen,  die  den  Wasserdruck  in  einem  geschlossenen  Gehäuse  meist  durch 
einen  in  einem  Zylinder  hin-  und  hergehenden,  gelegentlich  auch  durch  einen 
rotierenden  Kolben  zur  Wirkung  kommen  lassen. 

Man  bemerkt  bei  ersteren  a)  Maschinen,  die  auf  eine  drehende  Welle  arbeiten 
und  b}  solche,    die   den  Arbeitsdruck  unmittelbar  auf  einen  Pumpenkolben  aus- 
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üben.  Bei  den  ersteren  trifft  man  Maschinen  mit  schwingendem  Zylinder  und 
solche  mit  festliegendem  Zylinder. 

Von  den  zahlreichen  Konstruktionen,  die  sich  zumeist  durch  die  Art  der 
Steuerung  unterscheiden  —  Meissner  fuhrt  allein  87  verschiedene  Ausfuhrungen 
und  Entwürfe  an")  — ,  seien  hier  nur  einzelne  Beispiele  erwähnt. 

Abb.  257  läßt  die  Wassersäulenmaschine  von  KröBER  mit  hin-  und  her- 
gehendem Arbeitskolben  und  schwingendem  Zylinder  erkennen.  Die  Arbeits- 
abgabe erfolgt  durch  eine  rotierende  Welle. 

Unmittelbare  Kraftwirkung  auf  einen  Pumpenkolben  zeigen  die  Konstruktionen 
von  Belidor  aus  dem  Jahre  1739  (Abb.  258)  sowie  die  Wassersäulenmaschinen 
V.  Reichenbachs  (Abb.  259  und  260). 

Die  beiden  letzteren  befinden  sich  jetzt  im  deutschen  Museum  in  München. 
Die  kleine  ist  doppeltwirkend  und  besitzt  ein  Schwungrad,  die  größere  ist  einfach- 
wirkend und  diente  der  Soleforderung  von  Reichenhall').  Sie  wurde  schon  zur 
Zeit  ihrer  Erbauung  [1817]  als  Meisterwerk  gefeiert^]  und  hat  sich  in  fast  hundert- 
jährigem Betrieb  [bis  1904)  glänzend  bewährt. 


Abb.  z6l.     WassersHulenmaschine  mit  rotierendem  Kolben  von  Spokn.    (Aus  MhsüNEr.] 

c}  Als  ein  Betspiel  der  nur  theoretisches  Interesse  beanspruchenden  Wasser- 
säulenmaschinen mit  rotierendem  Kolben,  bei  denen  jeweils  durch  Klapp-  oder 
Verschiebevorrichtungen  die  Angriffsfläche  des  Kolbens  verändert  wird,  sei  in 
Abb.  261  eine  Konstruktion  von  SroHN*)  angeführt. 

2.  Auftriebtnaschinen. 

Als  Wasserkraftmaschinen  der  Druckenergie  dürfen  schließlich  noch  die- 
jenigen Maschinen  angesehen  werden,  die  den  Auftrieb  des  Wassers  nutzbar 
machen  und  gleichfalls  in  Meissner,  Hydraulik,  1899,  Bd.  III,  S.  289,  381  und  401 
als  >Auftrieb-,  Wellen-  und  Gezeitenmotoren«  ausführlich  beschrieben  sind, 
technische  Bedeutung  aber  nicht  besitzen. 

'I  Meissn-er,  Hydraulik,  1S95,  Bd.  III,  S.  94—185. 

'}  RCllLMANN,  Allgemeine  Mascilinenlehre   1S62,  I,  8.348. 

'j  V.  Dvck:  Georg  von  Reiciiemiach,  1911,  S.  71, 

4)  Mefssnee,  Hydriulik,  1899,  Bd.  III,  S.  136. 
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III.   Wasserkraftmaschinen  der  Bewegungsenergie. 

1.  Turbinen. 

Die  Turbinen  sind  dadurch  gekennzeichnet,  daß  das  verfügbare  Arbeitsver- 
mögen des  Wassers  beim  Eintritt  in  das  Laufrad  ganz  oder  doch  zu  einem  großen 
Teil  in  Bewegungsenergie  umgesetzt  ist  und  durch  Richtungs-  und  Geschwindig- 
keitsänderung mittels  der  Trägheitswirkung  der  kinetischen  Energie  an  das  Rad 
abgegeben  wird. 

Man  teilt  die  Turbinen  nach  den  folgenden  Grundsätzen  ein: 

a)  Einteilung  nach  der  Durchflußrichtung  des  Betriebswassers  durch 

das  Laufrad. 

Die  nach  diesem  Grundsatz  möglichen  Turbinengattungen  ergeben  sich  folge- 
richtig, wenn  man  eine  Aneinanderreihung  von  Ablenkungsflächen,  wie  wir  sie 
am  Schluß  der  Hydrodynamik  S.  155 f.  betrachtet  haben,  zum  Zweck  eines  fort- 
dauernden Betriebs  zunächst  in  einer  »Turbinenstange«  (Abb.  262)  vornimmt  und 
dann  Anfang  und  Ende  der  Stange, 

die  ja  nicht  unendlich  lang  gemacht  .mifb'!?- 

werden  kann,  in  einer  in  Abb.  263 
perspektivisch  angedeuteten  Weise 
zusammenfugt.  In  den  Vorlesungen 
veranschauliche  ich  dies  durch  ein 
Gummiprisma  mit  aufgezeichne- 
ten Schaufelschnitten,  das  beliebig 
zusammengebogen  werden   kann. 


222222- 

Türbinenstange 


^rbmens/ange 


n 


Abb.  262. 


Abb.  263.    Entstehung  verschiedener  Turbinengattungen  aus 

der  Turbinenstange. 


Die  Unterscheidung  nach  der  Durchflußrichtung,  wobei  aber  naturgemäß  die 
Wasserbewegung  in  der  Drehrichtung,  die  allen  Konstruktionen  gemeinschaftlich 
sein  muß,  außer  Betracht  bleibt,  liefert  dann 


a)  Axialturbinen. 

Die  Ortsveränderung  ist,  abgesehen  von  Drehwegen,  axial, 
schematisch  dargestellt  in  Abb.  264  (vgl.  Abb.  263).  Querschnitts- 
zeichnungen von  Ausführungen  geben  die  Abb.  265 — 268.  Dabei 
ist  über  dem  Laufrad  jeweils  das  Leitrad  bemerklich,  das  dem 
Wasser  die  gewünschte  Eintrittsrichtung  und  -geschwindigkeit  gibt. 
Das  Laufrad  ist  hier  jeweils  vermittels  der  hohlen  Turbinenwelle 
über  eine  feste  Tragstange  gestülpt,  so  daß  der  Drehzapfen  (als 
Ringspurzapfen  von  Fontaine)  trocken  liegt. 

Cam  e r  e  r.  Was serkraftmaschinen. 


Abb.  264. 
Schema  der 
Axial  turbine. 
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Abb.  265   und   266  stellen  einkränzige,  Abb,  267   stellt  eine  zwei-,  Abb.  zbi 
eine  dreilcränzige  Axialturbine  dar. 


Abb.  26J.     Axiale  Gleichdruckturbine. 
(Aus  Mefssner.) 


Abb.  267.     Zweikrinzige  axiale  Voll- 
tutbine.     (Aus  Meissner.) 


Abb.  266.     Aiiale  Voilturbine. 
[Aus  Meissner,] 


Abb.  769.     Axial -Lau frader  (Hiohtic). 


B.   Einteilung  und  BeDcnnung  der  Wasjerkraftnuschinen. 


Ansichten  von  Laufrädern 
gibt  Abb.  269.  Abb.  270  stellt 
ein  zwetkränzig^es  Laufrad  dar, 
während  Abb.  271  den  Einbau 
einer  Axialturbine  nach  dem 
im  Besitz  der  technischen  Hoch- 
schule befindlichen  Modell  der 
Anlage  HöUriegelskreut  erkennen 
läßt. 

^)  Zentrifugalturbinen. 
Das  Betriebswasser  wird,  wie 
Abb.  272  (vgl.  Abb.  263}  schc- 
matisch  zeigt,  in  der  Achsenrich- 
tung zugeführt  und  flieDt  im 
Laufrad  von  innen  nach  außen, 
•  das  Zentrum  fliehend«. 


Abb.  zyt.    Schema  der 

Zentrifugalturbine.  Abb.  271.     Modell  der  Anlage  Hol  Wege  iskreut. 


Abb.  273.     Zentiifugale  Vollturbbc  v 
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Schnittzeichnungen  solcher  Turbinen  stellen  die  Abb.  273  und  274  mit  voller, 
Abb.  275  mit  teilweiser  Beaufschlagung  dar. 

Das  Leit-  und  Laufrad  der  Turbine  Abb.  273  ist  in  Abb.  276  in  Ansicht  ge- 
geben.    Abb.  277   zeigt  die  dazugehörigen  Schaufelschnitte.     Abb.  278  und  279 
lassen  die  in   Abb.  275   gezeigte  Tur- 
binengattung bzw.  ein  Laufrad  derselben 
in  Ansicht  erkennen. 


Abb.  275.     Zcnlrifugale  Teilturbine.      (Aus  Mf.ISSN 


Abb,  174.     Zentrifugale  VoUturbine  voc 
beaufächlngl  (Ganz), 


Abb.  277.    Schaufelschnilte  der     Boydi-n-Turblne'   (Abb.  27SI.     (Aus  Fr. 
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Abb.  178.     Zentrifugale  Teilturbine  (fcd 


(Seh  wamkiugturbiue^ . 


Abb,  279.     Laufrad  eber  zentrifugaten 
Teilturbine  (Piccard). 


/)  Zentripetalturbinen. 
Das  Betriebswasser  fließt  im  Laufrad  von  außen  nach  innen,   es  »strebt  dem 
Zentrum   zu«,   um  dann  in  axialer  Richtung  abzufließen.     Schematisch  zeigt  dies 
Abb.  280  (vgl.  Abb.  263). 


.\bb.  380.     Schema  d 
Zen  tri  petaltnrbiae. 


Je  aacbdem,  ob  die  Wasser- 
bewegung  innerhalb  der  Lauf- 
radschaufeln  streng  zentripetal 
verläuft  oder  schon  mehr  oder 
weniger  axial  oder  sogar  nach 
auOen  flieOend  erfolgt,  unter 
scheidet  man  »reine"  und  >ge- 
mischte«   Zentripetalturbinen. 

Die  Schnittzeicbnung  einer 
reinen  Zentripetalturbine  gibt 
Abb.  281a  mit  den  entsprechen- 
den Schaufelschnitten  Abb.  281b, 


Abb.  23l.     Reine 
läufef] 
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während  die  Abb.  282 — 285  Laufradschnirte  in  zunehmendem  Grade  gemischter 
Zentripetalturbinen  aufweisen,  deren  Schaufelschnitfe  nicht  mehr  einfach  darzustellen 
sind,  und  im  sechsten  Abschnitt  des  Buches  eingehend  besprochen  werden. 


Laufradschnitt  einer 
n  zentripetalen  Voll- 
hirbine  •NormnilSufef 


Abb.sSj.  Laufrad  sehn  itt  I 

gemischten  zcntripelalen  ^ 

turbine   •Norn]altäuf.:r' 


Abb.184.  Lflufradschnitt  einer 
geniiacbten  zentripetalen  Voll- 
turbine {>SchnellHufer«) 
(Hansen:. 


Abb.2S5.  Laufradschnitt  el 
gemischten  lentiipetalen  Voll 
turbine  (.Schnelläufer«) 


Lauf-   und  Leitrad   i 


zentripetalen  Vollturbine 


Abb.  187.  Langsamläufer    Abb.  z88.  Nor 
(Hanskn;.  (IIanskn 


Abb.  iSg.  Schnellaufer  Abb.  290.  Schnelläufer 


(Ha> 


(Ha- 


Ansichten  solcher  Laufräder  geben  die  Abb.  286 — igo.  In  Abb.  286  erkennt 
man  außerdem  das  zugehörige  Leitrad. 

Auch  hier  kommen  mehrkränzige  Turbinen  vor.  Abb,  291  zeigt  ein  dreikränziges 
Laufrad  von  Piccard  und  PiCTCT  und  Abb.  292  ein  fiinfkränziges  Leitrad  von 
derselben  Firma. 

Früher  wurden,  und  zwar  nach  ZurPlNCEKs  Vorgang,  auch  zentripetale  Teil- 
turbinen konstruiert  (Abb,  293),  die  den  Namen  > Tangen tialräder«  trugen. 
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l^nfrad  einet  dreikränzigea  Zentripelsl- 
Volltuibine  (Ptccard). 


Abb.  agi,    Leitrad  einer  fünfkräniigeo  Zentripetal- 
Vollturbine  {Piccard). 


.   Zenlripetal-Teiltvirbine  von  Zuppinger. 


ö)  Tangentialturbinen. 
Bei    diesen    Turbinen,    deren    Beauf- 
schlagung durch  das  Schema  [Abb.  294) 
gekennzeichnet  wird,   tritt  das  Wasser  in 
der    gezeichneten    Tangentenrichtung    in 

_  _  _  das     Rad     ein     und    bleibt    auch    beim 

Durchfließen  des  Rades  mehr  oder  weniger 
in  einer  Normalebene  zur  Radscheibe  und  zur  Tangentenrichtung,  Die  gewünschte 
Abflußrichtung  fällt  in  dieser  Ebene  mit  der  Richtung  der  Achse  annähernd 
zusammen.  Der  Wasserweg  hat  sonach  hier  eine  gewisse  Ähnlichkeit  mit 
dem  der  äußeren  Wasserfaden 
der  gemischten  Zentripetal- 
turbinen.    (Abb.  283    u.   285). 


^mS 


Abb.  295,    Tangentifllturbine  (Pelton-Turbine)  [BRErERj. 

Die  Laufräder  dieser  Turbinen  werden  stets  nur  von  einem  freien  Strahl  und 
teilweise  beaufschlagt  [Abb.  295].  Sie  unterscheiden  sich  vor  allem  danach,  ob 
sie  das  Wasser  vornehmlich  mit  einer  Schneide  auffangen,  die  parallel  zur  Achse 
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gerichtet  ist  (Abb.  296),  oder  mit  einer,  die  sich  in  einer  zur  Achse  senkrechten 
Ebene  befindet  (Abb.  297),  Die  ersteren  fallen  durch  ihre  hohe,  die  letzteren 
durch  ihre  niedere  Schaufelzahl  auf. 

Ein  Mittelding  als  » Zweischneiden-Turbine  ■  habe  ich  1904 

konstruiert.     Ihren  Aufbau  mit  schwerem  Schwungrad  zeigt 

Abb.  298. 


Abb.  Z96.  LBofrad 
einer  Tangentialturbine 
(>Löffelrad<]  (Piccard). 


Abb.  297.     Laufrad 
eiaer  TaDgentialturbine 
{.PeltoD-Rad>}  (Breuer). 


Abb.  39S.    Tangentialturbiae  (iZweischneiden- 


e)   Turbinen  eigenartiger  DurchfluOrichtung. 
Als  Beispiel  hierfür  sei  die  Konusturbine  erwähnt,  die  schematisch  in  Abb.  299 
dai^estellt  ist  und  von  der  Abb.  300  eine  Schnittzeicbnung  durch  Leit-  und  Lauf- 
rad erkennen  läßt. 


Abb.  29g.    Schema  der  KoDusturbine. 


b)  Einteilung  nach  den  Druckverhältnissen  im  Laufrad. 

«)  Gleichdruckturbinen. 
Wird  das  Laufrad  von  einem  freien  Wasserstrahl  getroffen  (Abb,  301),  so  spielt 
sich  die  ganze  Beaufschlagung  der  Schaufeln  im  allgemeinen  nur  auf  der  konkaven 
Schaufelfläche  und  unter  gleichem  äußerem  Druck  ab.  Daher  habe  ich  für  diese 
Turbinen  den  Namen  »Gleichdruckturbinen*  gewählt,  im  Gegensatz  zu  den 
anschließend  behandelten  »Überdruckturbinen«.  Früher  unterschied  man  diese 
beiden    Turbinengattungen    als   'Druckturbinen*    und   »Reaktionsturbinen*  ')    und 
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wollte  damit  die  arbeitsübertragende  Druckwirkung  des  frei  abgelenkten  Wasser- 
strahls in  Gegensatz  bringen  zur  'Reaktionswirkung*  des  unter  Überdruck  aus 
dem  Laufrad  austretenden  Wassers,  Da  aber  auch  im  zweiten  Fall  die  schlieö- 
liche  Arbeitsiib  er  tragung  an  die  Laufradschaufeln  durch  den  Wasserdruck  erfolgen 
muß,  so  scheint  mir  eine  derartige  Bezeichnung  und  Unterscheidung  wenig 
glücklich. 

Als  wesentliche  Eigenschaften  der  Gleichdruckturbinen  sind  hervorzuheben, 
daO  ihre  Laufräder  nicht  in  das  Unterwasser  eintauchen  dürfen,  sondern  in  der 
Luft  oder  im  luftverdünnten  Raum  (Abb.  302)  arbeiten  müssen,  daß  so  gut  wie 


Abb.  301.     Ruhendes  Tungentialrad  von  f: 
Sirohl  beaufschlagt  [Abnek  Dobi.e), 


Abb.  30s.     (Aus  Siarkstromiechnik,  1912 
S.  30g,  Abb.  33.) 


Ullrnlj      J      J 


das  gesamte  zur  Verfügung  stehende  Arbeitsvermögen  schon  beim  Eintritt  in  das 
Laufrad  in  Bewegungseneigie  verwandelt  ist,  sowie  schlieOlich,  daO  eine  Regu- 
lierung, d.  h.  Veränderung  der  beaufschlagenden  Wassermenge  die  Güte  des 
Arbeitsvorgangs  auf  der  beaufschlagten  Schaufel  nur  in  geringem  Maße  ändert. 

Die  Gleichdruckturbine  wurde  als  Axial-, 
Zentrifugal-,  Zentripetal-  und  Tangential- 
turbine  gebaut  und  im  allgemeinen  teil- 
weise beaufschlagt.  Gelegentlich,  insbeson- 
dere bei  der  axialen  Bauart  [z.  B.  Abb.  265, 
S.  194)  kam  auch  volle  Beaufschlagung  vor. 
Hierbei  zeigte  sich  die  Abwicklung  eines 
Zylinderschnitts  etwa  nach  Abb.  303,  wobei 
das  Abschließen  einzelner  Leitradkanäle,  sowie 
Lüftungslöcher  in  der  Laufradwand  zu  er- 
kennen sind.  Damit  der  Wasserstrahl  die 
Laufradkanäle  nicht  ausfüllte,  wurden  sie  nach 
dem  Au^ang  zu  stark  verbreitert  (Abb.  265). 

Eine  zentripetale  Gleichdruckturbine  zeigt  Zuppingers  Tangentialrad  Abb.  293. 

In  neuerer  Zeit  baut  man  ab   Gleichdruckturbinen  nur   noch  Tangential-Teil- 

lutbinen  und  setzt  ihr  Laufrad  aus  einzelnen  Bechern  zusammen,  wie  dies  in  den 

Abb.  295 — 298  und  301    zu  erkennen  ist.    Der  Leitapparat  besteht  dann  meist  in 

einer  oder  in  mehreren  Düsen,  deren  Regulierung  durch   eine  Zunge  (Abb.  304) 


Abb.  303. 
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oder  einfacher  durch    eine   vorgeschobene   Nadel    (Abb.  305)    erfolgt    (vgl.  auch 
Abb.  29g,  S.  199). 


Abb.  304.    Zungenregulierung 

einer  Gleichdruckturbine  ^1,^.  3^5.    Nadeldüse  in  Schluß  Stellung  a 

(Escher-Wyss),  ^^  Löntschwerk  (Bkll). 


Abb.  306.     Stawiti-Turbine  (Deutsches  Museum'. 

Eine  Axialturbine  mit  aufgesetzten  Bechern  (Abb.  306}  hatte  schon  1879 
Stawitz  erfunden").  Sie  hat  aber  keine  weitere  Verbreitung  gefunden.  Das 
Original  befindet  sich  jetzt  im  Deutschen  Museum. 

ß)  Überdruckturbinen. 

Solche  Turbinen  weisen  im  Laufradeintritt  einen  höheren  Druck  auf  als  im 
Laufrad  au  st  ritt.  Die  unmittelbare  Folge  davon  ist,  daß  das  Wasser  die  Laufrad- 
schaufeln auf  beiden  Seiten  berührt,  oder  die  Laufradkanäle,  wie  man  jetzt  besser 
sagt,  ausfüllt. 

■)  D.  R.  P,  3S96. 
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Der  Überdruck  wird,  wie  wir  auf  S.  1 78  ff.  der  Hydrodynamik  ausführlich  gesehen 
haben,   dazu  verwendet,   Differenzen  der  Höhenlagen,  der  Zentrifugalpressungen 
und    der    Reibungswiderstände    im  Laufrad   zu    überwinden    und   schließlich  das 
Wasser  vom  Eintritt  bis  zum  Austritt  zu  beschleunigen.    Das  letztere  sucht  man 
mit  Rücksicht  auf  die  großen  Wirbelverluste  bei  Wasserverzögerung  (vgl.  S.  113 f.) 
durch  entsprechende  Verjüngung  der  Kanäle  stets  hervorzurufen,  so  daß  das  ge- 
wöhnliche Bild  des  Schaufelschnitts  einer  axialen  Überdruckturbine,   etwa  wie  in 
Abb.  262,  S.  193,  die  Verjüngfung  deutlich  erkennen  läßt. 

Als  wesentliche  Eigenschaften  der  Überdruckturbine  können  demnach  hervor- 
gehoben werden:  Das  Wasser  füllt  die  Kanäle  aus  und  wird  in  ihnen  beschleunigt. 
Das  Arbeitsvermögen  ist  am  Laufradeintritt  nur  zum  Teil  in  Bewegungsenergie 
umgewandelt.  Zum  andern  Teil  befindet  es  sich  noch  im  Zustand  der  Druck- 
energie, deren  weitere  Umwandlung  in  Bewegungsenergie  erst  im  Laufrad 
erfolgt. 

Einleuchtend  erscheint  schließlich,  daß  das  Laufrad  der  Überdruckturbine  im 
Unterwasser  laufen  darf  (Abb.  266 — 268,  271,  273),  daß  aber  Änderungen  der 
Wassermenge')  mit  Rücksicht  darauf,  daß  die  Laufradkanäle  stets  gefüllt  bleiben 
müssen,  schwerwiegende  Änderungen  im  Arbeitsvorgang  hervorrufen  müssen. 


Q}^^._ 


;')  Unterdruckturbinen. 

Unterdruckturbinen,  d.  h.  Turbinen,  die  im  Laufradeintritt  geringeren  Druck 
aufweisen  als  im  Austritt,  können  die  auf  den  S.  113  betonte  Forderung  der 
Wasserbeschleunigung  im  Laufrad 
nach  Gleichung  260,  S.  180,  nur  dann 
erfüllen,  wenn  die  Zentrifugalpressung 
gegen  den  Austritt  zu  in  höherem 
Maße  zunimmt  als  die  durch  Reibung, 
Höhendifferenz  und  Beschleunigung 
benötigte  Druckhöhe,  d.  h.  nur  bei 
zentrifugaler  Bauart.  Ich  hatte  als 
Ingenieur  von  Briegleb,  Hansen 
&  Co.  in  Gotha  1902  eine  solche 
Turbine  konstruiert  (Abb.  307),  mit 
der  Absicht,  eine  möglichst  große 
Wassermenge  durch  die  Turbine  zu 
schleudern.  Die  Bremsversuche  mit 
dem  ausgeführten  Modell  haben  aber 
den  Erwartungen  nicht  entsprochen, 
da,  wie  auf  S.  389  ausgeführt,  die 
Bedingung  kleiner  Reibungsverluste 
gerade  mit  der  Abnahme  des  Drucks 
verknüpft  ist.  Ob  auch  von  anderer 
Seite  ähnliche  Versuche  gemacht  worden  sind,  ist  mir  nicht  bekannt. 


Abb.  307.     Unterdruckturbine  von  Camerer. 


»    Etwa  durch  ein  Leitrad  mit  Drehschaufeln  nach  Abb.  19,  S.  23  oder  Abb.  286,  S.  198. 
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ö)  Grenzturbinen. 

Von   praktisch  größerer  Bedeutung   sind  Turbinen  längere  Zeit  gewesen,   die 
die  Vorteile   der  Gleichdruck-  und  die  der  Überdruckturbinen  vereinigen  wollten. 

Um  sie  zu  leichter  Regulierung  voll  oder 
teilweise  beaufschlagen  zu  können,  hat  man  das 
Arbeitsvermögen  im  Laufradeintritt  fast  ganz  in 
Bewegungsenergie  verwandelt,  die  Laufradkanäle 
aber  so  ausgebildet,  daß  sie  vom  Wasser  völlig 
ausgefüllt  wurden,  damit  die  Möglichkeit  gewahrt 
blieb,  die  Laufräder  auch  im  Unterwasser  laufen 
zu  lassen. 

Diese  Formgebung  führte  zu  eigentümlichen 
Einschnürungen    der    Laufradkanäle.      So    zeigt 
Abb.  308    die   Konstruktion    der   Rückschaufeln 
Auu  ^^Q   T>*  1    u    ri      •      n  von  HäneL  an  dem  zylindrischen  Schaufelschnitt 

Abb.  308.  Rückscnaufeln  einer  Grenz-  -^ 

turbine  nach  hänel.  ^on  Leit-  und  Laufrad  einer  axialen  Grenzturbine. 


Abb.  309.     Verdickte  Schaufeln  einer  Grenzturbine  nach  Rittinger. 


Abb.  310.     Knop-Turbine  ^Hansen). 


Abb.  309  gibt  die  entsprechend  verdickten  Schaufeln  von  RiTTiNGER  und  Abb.  310 
die  seitliche  Strahleinschnürung,  die  zu  demselben  Zweck  konstanten  Querschnitts 
Knop  angewendet  hat. 
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c)  Einteilung  nach  der  Beaufschlagung  des  Laufrades. 
a]  Vollturbinen. 
Vollturbinen,  deren  Laufräder  auf  dem  vollen  Umfang  vom  Betriebswasser 
beaufschlagt  werden,  sind  nach  dem  Vorbeigegangenen  im  allgemeinen  solche 
Turbinea,  deren  Laufräder  mit  Wasser  ganz  gefüllt  sind,  d.  h.  die  Überdruck- 
turbinen (Abb.  266 — 268,  273,  281—292)  und  häufig  die  Grenzturbinen ,  wenn- 
schon auch  Gleichdruckturbinen  mit  voller  Beaufschlagung  laufen  dürfen  (Abb.  265). 

li]  Teilturbinen. 
Turbinen  mit  nur  teilweiser  Beaufschlagung  des  Laufrades  sollten  nur  als 
Gleichdruck-  oder  Grenzturbinen  gebaut  werden  (Abb.  27g,  278,  27g,  293,  295 — 298, 
304,  306,  308 — 310),  wenngleich  früher  auch,  freilich  mit  sehr  mangelhaftem 
Wirkungsgrad,  Überdruckturbinen  bei  gewissen  Regulierzuständen  mit  teilweiser 
Beaufschlagung  verwendet  wurden.  Dabei  mußten  aber  die  ausgeschalteten 
Laufradkanäle  eigens  gelüftet  werden,  wie  dies  z.B.  bei  der  in  Abb.  271  wieder- 
gegebenen Turbine  der  Fall  war. 

;')  Mehrfachturbinen. 
Mehrfachturbinen,     d.  h. 
Turbinen  mit  mehreren  Lauf- 
rädem,    kommen  sowohl  bei 
Gleichdruck-    als    bei    Über- 
druckturbinen vor.    Abb.  311 
und    Taf.  49    zeigen    Gleich- 
druckturbinen mit  zwei  Lauf- 
rädem-     Taf.  23,  31,  32  gibt 
Cberdruckturbinen   mit   zwei, 
TaC  28,  Abb.  1—4  (vgl.  auch 
Abb.  15}  solche  mit«erLauf- 

rädem   wieder.  Abb.  3"-     Tangemide  ZwilHngsturbiDe  (E.W.C.1. 

d)  Einteilung  nach  dem  Einbau. 
a)   Offene  Turbinen. 
Die  Turbine  sitzt  in  oben  offener  Wasserkammer,  die  den  Oberwasserspiegel 
unmittelbar  Über  der  Maschine  aufweist  und  die  nach  Abstellen  des  Wassers  ohne 
weiteres  zugänglich  ist  (Abb.  15,  265—268  und  271,  Taf.  14,  17,  20). 

ß]   Geschlossene  Turbinen. 
Die  geschlossene  Bauart  ist  da  notwendig,  wo  ein  höheres  Gefälle  die  offene 
Turbiaenkammer  verbietet.     Das  Wasser  wird   dann  meist  in   Röhren  zugeleitet 
;Abb.  273   u.   274,  Taf.  31,  Abb.  3,  4,  Taf.  32—41)    «nd    die  Turbine  selbst  be- 
findet sich   in    einem  Gehäuse:  Im  Spiralgehäuse  (Abb.  312)   als  Spiralturbine 
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(Abb.  313  u,  314)   oder  im  zylindrischen  Gehäuse  als  Kessel-  (Abb.  315)  oder 
als  Stirnturbine  (Abb.  316). 


Abb.  312.    Splttdgeliäuse  einer 
zentripetalen  VollCurbine 

{ALLIS  Chalmers).  Abb.  313.     Zentripetale  Vditnrbine 

Spiralgehttuse  (Hansen). 


Abb.  314.     Schnitt  durch  eine  zentripetale  Volltnrbine  im  SpiralgchHuse  IHanses]. 


Abb.  31;.    Kes^elturbine.    Deckel  mit  anmontierter  zentri-       Abb.316.  Stim[Fronlsl)turbiDe  i 
petaler  VoUturbioe  und  mit  Snugrohr  ist  abgeschraubt  (Hangen).  Wasserzufluß  |HANSE^ 
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■/]  Halboffene  Turbinen. 
In  neuerer  Zeit  werden  aucti  Turbinenkammern  gebaut,  bei  denen  der  Ober- 
wasserspiegel durch  eine  Decke  zurückgedrängt  ist,  um  örtlichen  Wünschen  vor 
allem  in  bezug  auf  die  Aufstellung  der  Antriebsmaschinen  Rechnung  tragen  zu 
können.  Solche  Turbinen  kann  man  wohl  als  halboffene  bezeichnen.  Eine  Ein- 
bauzeichnung  gibt  Abb.  12,  S.  20. 

e)  Einteilung  nach  der  ^Vellenlage. 
Hiemach  unterscheidet  man; 

«)  Vertikale  Turbinen, 
li]  Horizontale  Turbinen, 
die  z.  B.   in  den  vorangegangenen  Abb.  265 — 274,  bzw.  275,  278,  279,   298  und 
312 — 316  genügend  viele  Vertreter  haben. 

f)  Einteilung  nach  der  Schnelläufigkeit: 
ß)  Langsamläufer, 
ß)  Normalläufer, 
■/)  Schnelläufer. 
Eine  Unterscheidung,    die  wir  im  IV.  Teil,  S.  295  ff.   noch  eingehend  kennen 
lernen  werden  und  die  auch  durch  die  Abb.  282 — 290  dargestellt  wird. 

2.  Stoßräder. 

Zu  den  Wasserkraftmaschinen  der  Bewegungsenergie  müssen  auch  diejenigen 
Wasserräder  gerechnet  werden,  die  als  »unterschlächtige*  Strom-  oder  StoOräder 
die  Bewegungsenergie  eines  FluOIaufs  oder  Gerinnes  unmittelbar,  wenn  auch  mit 
sehr  schlechtem  Wirkung^ad,  ausnutzen.  Man  findet  sie  häufig  bei  den  Schiffs- 
mühlen. Beispiele  davon  geben  die  im  nächsten  Abschnitt  erwähnten  Abb.  325 
und  328,  S.  210  u.  212. 

3.  ReibuDgsräder. 

Von  theoretischem  Interesse  sind  auch  kleine  Motoren,  die  aus  einem  Hohl- 
zylinder (Abb.  317}  be- 
stehen, in  den  ein  Wasser-  ' 
strahl  tangential  eingeführt 
wird.  Durch  die  Reibung 
des  Wassers  mit  der  Wand 
wird  der  Zylinder  in  Ro- 
tation versetzt. 

Nach  gleichem  Grund- 
satz wirkt  die  Turbine  von 
M-V.ScHWARZ  ( Abb.3 1 8) , ' 

In  neuester  Zeit  sind  auch  '  Abb.  318.    Kelbungsnd  von 

Zentrifugalpumpen         mit         Abb.  317.     Reibungsrad.  M.  v.  Schwarz. 

diesem  Prinzip  zur  Anwen- 
dung gelangt").     Der  Wirkungsgrad  der  Reibungsräder  ist  aber  stets  gering. 

■!  Cheroikeraeitong  igii,  Nr.  iii, 

'   Tesla-Kreiselrädcr.    Z.  g.  T.,  191a,  S.  81.     Gäde- Kreiselrad  er.    Dnselbsl  S,  183. 
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4.  Hydraulischer  Widder  und  Hydropulsor. 

Das  in  der  Leitung  Z.,   (Abb.  319)  befindliche  Wasser  beschleunigt  sich  unter 
dem   Einfluß    der  Schwere,    bis    das  Ventil  V^    durch   die  Wasserströmung    mit- 


Abb.320.  Druckhydropulso 


IS  Z.f.  prakCMaäcbineobau. 


Abb.  321.  Saugbydropulso 


■}  Z.  f.  prnkt.  WK^chim 
=)  Z.,  191 1,  S.  1384. 


I      Y    I 

IS  Z,  f.  prakt.  ^taschineabnu.) 


Abb.  323. 

genommen  wird  und  die  Leitung 
plötzlich  abschließt.  Dadurch  gibt 
die  Bewegungsenei^ie  der  Wasser- 
säule ihr  Arbeitsvermögen  unter 
lebhaften  Drucksteigerung 
durch  das  Ventil  V,  durch  Hinein- 
pressen von  Wasser  in  die  Druck- 
leitung L,  ab.  Diese  Vorrichtung,  die  man  als  hydrau- 
lischen Widder  bezeichnet,  ist  in  neuester  Zeit ')  durch 
Baurat  Abraham  als  -Hydropulsor*  wesentlich  verbessert 
worden,  indem  es  gelang,  den  Arbeitsvoi^ang  konti- 
nuierlich zu  gestalten.  Die  Abb.  320  und  321  zeigen 
die  Wirkungsweise  desselben  schematisch,  im  einen  Fall 
zum  Fortdrücken,  im  andern  Fall  zum  Ansaugen  des 
Wassers.  Abb.  32a  und  323  zeigen  ein  Laufrad  und 
das  Mittelstiick  einer  ausgeführten  Anlage '). 

u,  igia,  S.  3Sff. 
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Das 


5.  Hydraulischer  Luftkompressor. 
Dieser    Apparat   wirkt   durch    die  Verwandlung   der   Energie    der   Lage    des 
arbeitenden   Wassers    in   Bewegungs-   und  Druckeneigie    und    umgekehrt. 
Wasser  fließt  z.B.  nach  Abb.  324 

im  oberen  Stollen  zu  und  in  einem  . .— *.,.,j_-^|-^t^* 

um  100m  tiefer  liegenden  Stollen       rw ^,.,1 •<•*     "^       '^ 

wieder  ab').  Durch  dieses  Ge-  1 1  *iS£^ 
falle  wird  die  Bewegungsenergie 
so  gesteigert,  daß  im  oberen 
Teil  der  Rohrleitung  Unterdruck 
entsteht,  wodurch  Luft  angesaugt 
werden  kann.  Durch  das  rasch 
flieOende  Wasser  wird  sie  dann 
in  der  Leitung  in  die  Gegend 
hoben  Drucks  mit  hinunter  ge- 
schwemmt und  in  einem  Behälter 
gesammelt,  der  sich  50  m  unter 
der  AbßuOstelle  des  Wassers  be- 
findet 

Zum  richtigen  Arbeiten  der 
Maschine  muß  das  mittlere  spe- 
zifische Geweht  des  Gemisches 
im  Fallrohr  mal  der  Fallhöhe 
um  soviel  größer  sein  als  das 
^>e£ifische  Wassergewicht  mal 
Ste^öhe ,  als  nötig  ist ,  um 
das    Wasser    in    Bewegung    zu 

setzen   und   die   Reibungswider-  *Tt.            „  .     „   ,     ,  -,""** 

"  Abb.  314.     M;dranlbcbe  LuftkompressiODsuilage 

Stände   der   Wasserbewegung   zu  d„  Kgl.  BerEbspcktion  Clausthal.    Betriebsdruck  5,1  ^ 

überwinden.  (Ans  .Glück  Auf..) 


wt^^^^-k! 


C  Streiflichter  aus  der  Geschichte  der  Wasserkraft- 
maschinen '). 

Die  Entwicklung  des  Baues  der  Wasserkraftmaschinen  von  den  ersten  Anfängen, 
von  denen  uns  die  Geschichte  berichtet,  bis  zu  den  Formen  und  Ausführungen, 
die  wir  beute  antreffen,  ist  kein  Spiel  des  Zufalls,  sondern  eng  verkettet  einmal 
mit  der  Entwicklung  der  BedUrfnisfrage,  dann  aber  auch  mit  der  der  Wissen- 
schaften lud  der  technischen  Kenntnisse  und  Fähigkeiten  überhaupt.  Ist  es  doch 
ein  schönes  Bild,  zu  sehen,  wie  die  einzelnen  Generationen  je  auf  den  Schultern 
ihrer  Väter  stehen  und  wie  sich  das  gesamte  Wissen  und  Können  eines  Jahr- 
hunderts auf  dem  seiner  Vorfahren  aufbaut,  wie  sich  aber  auch  die  einzelnen 

■  Zeitschrift  .GlacW«af«   1908,  8.375. 

'   Eine   empfehlenswerte   Geicbicbte    d«r  WKSserkraftmaschineD  etwa   bis   1S60  mit  lahlreichea 
Qoellciuuigabeii    findet    sich   bei   RChlmanh,    Allgemeine  Mascbioenlehre,    1S62,    I,    S.  Z62  u.  399. 
V[L  auch  FKLDHAUS,  BeiCiige  zur  Geschichte  der  Turbinen.   Z,  g.T.,  1908.  S.  569. 
CiBcitr,  WuinknfHauchincB.  ,j 
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Disziplinea  gegenseitig  gefördert  haben  und  wie  die  Fortschritte  in  der  einen  den 
andern  zugute  kamen  und  umgekehrt. 

So  ist  es  leicht  begreiflich,  wenn  die  ältesten  Berichte  dem  damaligen  Stand 
der  Naturerkenntnis  entsprechend  nur  von  solchen  Wasserkraftmaschinen  handeln, 
die  Kraftwirkungen  bewegten  Wassers  ausnutzten,  deren  Äußerungen  durch  un- 
mittelbare Anschauung  der  natürlichen  Wasserläufe  bemerklich  sind  und  die  ein 
jeder  fiihlt,  der  sich  einer  starken  Strömung  aussetzt. 

I.  Solche,  die  erste  Entwicklungsstufe  darstellende  Wasserkraftmaschinen 
der  Bewegungsenergie  finden  sich  im  klassischen  Altertum  als  Strom-  oder  StoDräder 

{Abb,  325)  häufig  auf  Schiffs- 
mühlen, die  vornehmlich  zum 
Antrieb  von  Schöpfrädem,  oder 
von  Getreidemühlen  dienten'], 
und  es  ist  kein  Grund  anzu- 
nehmen, daO  nicht  auch  in  vor- 
geschichtlicher Zeit,  von  der 
manche  Zeugen  bemerkens- 
werter Kultur  erhalten  geblieben 
sind,  in  jenen  und  auch  in 
andern  Ländern  solche  und 
ähnliche  Wasserkraftmaschinen 
zur  Anwendung  gekommen 
sein  sollten.  So  wurde  z.  B. 
von  Kolonisten  berichtet '), 
daß  die  Ureinwohner  Zentral- 
amerikas tangentiale  Gleich- 
druckturbinen besaßen,  deren 
becherförmige  Schaufeln  von 
einem  im  Steilgerinne  herab- 
schieOcnden  Wasserstrahl  ge- 
troffen wurden. 

Wenn  die  Wasserräder  trotz 
ihres  allgemeinen  Bekanntseins 

...  -.      .  „.  „    „.,  „.  im  Altertum  keine  größere  Be- 

Abb.  315.    >EiDe  Art  einer  WalkmQhleD  so  vom  Wasser  ° 

getrieben  winlt,.    (Aus  Strada,  Taf.  V.)  dcutung  gewinnen  konnten,  so 

lag  dies  zum  größten  Teile  an 
der  niederen  Stufe,  auf  der  damals  der  altgemeine  Maschinenbau  mit  all  seinen 
Hilfswissenschaften  stand,  teilweise  aber  auch  in  dem  durch  die  Sklaverei  hervor- 
gerufenen Überfluß    an  billigen  Arbeitskräften. 

Die  altertümliche  Darstellut^  eines  Stromrades  findet  man  unter  vielen  andern 
bei  Strada  (Taf.  V)')  (Abb.  325).  Daselbst  sind  auch  auf  Taf.  VI  zwei  Stoü- 
räder  verschiedener  Bauart  (Becher-,  Löffelrad)  aufgezeichnet  (Abb.  326). 

')  Beckmann,  BeytrKge  lur  Geschicble  der  Erfindungen.    II,  S.  12.     Leipiig  1784. 
')  Vf.  MiiLLtR,  Die  Francis-Turbinen.   II,  1905,  S.  9. 

^}  Straba,  Kunstliche  Abrili  /  allerhand  Wasser-  Wind-  Roß-  und  Handmühlen  .  .  .  Durch  den 
Edlen  und  Vesten/  Herrn  Jacobum  de  Strada  .  .  .     Frankfurt  a.  M.   1619. 
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Eine  Schiffsmühle  ist  in  den  Machioae  novae  Faust!  Verantii  .  .  .  (um  1600  in 
Venqiig)  Taf.  XVIII  (Abb.  328)  abgebildet,  und  es  ist  bemerkenswert,  daO  schon 
damals  noch  andere  Antriebsmöglichkeiten  in  strömenden  Flüssen  vorgeschlagen 


l  i » 


AB  ä 
^  äs 
J=  2 


wurden,  die  wie  z.B.  das  Schaufelrad  (Taf.  XVI,  Abb.  329]  gelegentlich  in  neuen 
Patentgesuchen  wiederkehren. 

2.    Erst     im    Mittelalter     wurden    Wasserkraftmaschinen    der    Lagenenergie 
ausgeführt,     die    wir    als    zweite    Stufe    im    Bau    der    Wasserkraftmaschinen 
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>Muelen  auff  Schiffbruggen..     [Aus  Machinae  Novae,  Taf.  XVIII.) 


Abb.  329.     »Muelen  an  einem  Felsen  gehencket.*     [Aus  Machinse  Novae,  Taf.  XVI.) 
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bezeichnen  können,  und  zwar  wird  die  Erfindung  der  oberschlächtigen  Wasserräder, 
wie  RChlmann  angibt,  von  einigen  den  Deutschen  zugeschrieben. 

Auch  hierfür  gibt  Strada  (Abb.  327)  ein  Beispiel  mit  eigentümlichem  Kreis- 
prozeß. Doch  hat  man  bei  Betrachtung  der  alten  Maschinenbücher  im  ganzen 
den  Eindruck,  daß  diese  literarischen  Erzeugnisse  mit  ihren  technischen  Unmöglich^ 
keiten  und  ihren  oft  witzig  sein  sollenden,  in  Wirklichkeit  aber  häufig  ganz  un- 
logischen Spielereien  weit  hinter  den  praktischen  Ausführungen  zeitgenössischer 
Handwerker  zurückgeblieben  sein  müssen,  denn  mit  den  meisten  nach  diesen 
Zeichnungen  hergestellten  Konstruktionen  wären  Dauerbetriebe  nicht  möglich  ge- 
wesen^  wie  sie  mit  praktischen  Ausführungen  erwiesenermaßen  stattgefunden  haben. 

Zu  den  Zeiten  Galiläis  (1564 — 1642)  und  Descartes  (1569— 1650)  stellte 
man  die  nachweislich  ersten  Betrachtungen  über  die  Wirkungsweise  des  Wassers 
in  den  Wasserrädern  an,  wobei  freilich  noch  das  ruhende  Rad  den  Überlegungen 
zugrunde  gelegt  wurde. 

Eine  Berechnung  des  Bewegungszustands  führte,  wenngleich  in  fehlerhafter 
Weise,  erst  1704  Parent  durch  und  wollte  damit  die  günstigste  Umfangs- 
geschwindigkeit eines  Wasserrades  bestimmen,  während  1753  Deparcieux  die 
Überlegenheit  der  oberschlächtigen  Räder  über  die  unterschlächtigen  aus  den 
Stoßverlusten  nachzuweisen  suchte. 

Diese  Betrachtungen  über  den  Wasserstoß  litten  zwar  an  dem  bis  heute  noch 
nicht  vöHig  ausgerotteten  Fehler  (vgl.  S.  165),  das  Wasser  als  eine  Menge  getrennter 
unelastischer  Körper  aufzufassen.  Sie  hatten  aber  das  Gute,  zur  Vermeidung  von 
Betriebszuständen  anzuregen,  bei  denen  der  sogenannte  Wasserstoß  auftreten  sollte 
und  die  ja  in  der  Tat  aus  andern  Gründen  auch  meistens  ungünstig  sind. 

So  gewannen  die  oberschlächtigen  Wasserräder  eine  immer 
wachsende  Überlegenheit  über  die  alten  Strom-  undTangential- 
räder,  deren  schlechten  Wirkungsgrad  man  vor  allem  dem 
erwähnten  Wasserstoß  zuschrieb. 

3.  Als  einen  dritten  Schritt  und  als  den  Beginn  des 
neuen  Prinzips  der  Überdruckturbinen  dürfen  wir  die  Kon- 
struktion eines  Reaktionsrads  aus  dem  Jahre  1750  von  Segner 
in  Göttingen*)  bezeichnen,  dessen  Originalfigur  in  Abb.  330  ab- 
gebildet ist  und  dessen  theoretische  Grundlagen  bereits  in 
der  berühmten  Hydrodynamika  von  Daniel  Bernoulli  1730 
gegeben  worden  waren. 

Dieses  Segnersche  Wasserrad  wurde  aber,  und  darin  be- 
steht sein  Hauptverdienst,  der  unmittelbare  Anlaß  zur  Begründung  der  wissenschaft- 
lichen Turbinentheorie,  indem  es  den  großen  Mathematiker  Leonhard  Euler  zur 
Abfassung  von  drei  grundlegenden  Abhandlungen  veranlaßte,  die  unter  den  Titeln: 

1.  Recherches  sur  l'effet  d'une  machine  hydraulique  proposee  par  M.  Segner 
ä  Goettingue, 

2.  Application  de  la  machine  hydraulique  de  M.  Segner  und 

3.  Theorie  plus  complete  des  machines,  qui  sont  mises  en  mouvement  par 
la  röaction  de  Teau 

«j  Keller:  Joh.  Andr.  Segner  in  Beiträge  zur  Geschichte  der  Technik  und  Industrie.     Jahr-? 
boeh  d-V.d.I.  1913-  5-  Bd. 


Abb.  330.   Segnersches 
Wasserrad. 
(Aus  RChlmann.) 
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in  der  Geschichte  der  Königlichen  Alcadcmie  zu  Berlin  in  den  Jahren  1750,  1751 
und  1754  erschienen  sind. 

Dabei  legte  Euler  seinen  Untersuchungen  eine  in  Abb.  331  wiedei^egebene 
Konstruktion  zugrunde,  bei  der,  wie  man  sieht,  das  Wasser  dem  Laufrad  durch 
eigens  gekrümmte  Kanäle  zugeführt  wird,  und  wurde  damit  zugleich  der  Erfinder 
des  Leitapparats ').    . 

Anschließend  sind  zwei  Konstruktionen  des  Franzosen  Manoury  Dectot  zu 
erwähnen,  die  in  den  Abb.  332  und  333  dargestellt  sind  und  durch  Carnot  im 
Journal  des  mines  1813  bzw.  im  Bericht  der  Pariser  Akademie  eine  günstige  Be- 
urteilung erfahren  hatten. 

Das  erste  stellt   ein  verbessertes  Segnersches  Wasserrad   dar.     Beim  zweiten 

gießt  das  Betriebswasser  tangential  gegen  die   innere  Wand  eines  Zylinders  und 

wird   dann   durch    radial    gestellte   Schaufeln    in  der  Nähe  der  Achse  abgeführt. 

Das  Wasserrad  wirkt  sonach  zunächst  als  Reibungsrad,  dann  als  Zentripetalturbine, 

und  scheint  sonach  den  modernen  Reibungsrädem 

(S.  207)  wesentlich  überlegen. 

Die  Anwendung  des  Leitapparats,  den  Euler 
in  Vorschlag  gebracht  hatte,  geschah  aber  erst 
wieder  durch  das  Rcakdonsrad  des  französischen 
Ingenieurs  BljRDlN  1826  (Abb.334),  der  auch  zum 
ersten  Male  den  Namen  Turbine  (von  turbo  = 
Kreisel)  für  seine  Konstruktion  angewendet  hat. 


Abb.  331.    Reaktionsrad  von  Ei'ler. 


Abb.  33z.     Rc«ktionsrad 
von  Manourv  Dectot. 

(Aus  RÜHLMANN.) 


Abb.  333.     Dsnaide  von 
Manourv  Dectot  [1813). 

[Aus   RÜHLMANN.) 


Abb.  334.     Realitlonsnu] 

von  BURDIN,   »Turbine«. 

(Aus  Rl'hlmann.) 


Noch  aber  erreichte  der  Wirkung^rad  all  dieser  Turbinen  bei  weitem  nicht 
den  von  guten  oberschlächtigen  Wasserrädern,  wenn  auch  eine  Turbine  von 
BURDiN  zu  Pont  Gibaud  öy"!^  gegeben  haben  soll,  und  man  wandte  daher  für 
kleine  Gefalle  den  unterschlächtigen  Wasserrädern  neue  Aufmerksamkeit  zu. 

Ihre  Vervollkommnung  aus  den  alten  Stoßradcrn  wurde  dadurch  unterstützt, 
daß  die  von  Parent  bemerkten  Stoßverluste  1766  durch  Borda  und  1795  durch 
Professor  GerstneR    in  Prag   eine    mathematisch   vervollkommnete   Behandlung 

')  Brauek,  Eulerä  Turbinentlieorie.     Z,  g.  T.,   tgoS,  S.  11. 
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erfuhren  und  daO  auch  wissenschaftliche  Versuche  vod  Smeatan  (Phil,  transact.  1759) 
und  von  BOSSUT  (Hydrodynamique  1777)  an  ober-  und  unterschlächtigen  Wasser- 
rädern angestellt  worden  waren. 

So  gelang  es  1825  dem  genialen  französischen  Artilleriekapitän  PONCELET, 
das  noch  jetzt  nach  ihm  benannte  Wasserrad  [Abb.  253,  S.  190)  zu  erfinden,  bei 
dem  rasche  Richtungswechsel  des  Betriebswassers  fast  völlig  vermieden  sind. 

1826    aber  schlug  Poncelet  noch   ein  Wasserrad  mit  vertikaler  Achse  vor 
(Abb,  33  5),  das  als  Vorläufer  derheutigenZentripetalturbinen 
bezeichnet  werden  darf  und  deutlich  den  geistigen  Zu- 
sammenhang mit  Abb.  253  erkennen  laut. 

Auch  die  wertvollen  hydraulischen  Versuche  über  den 
Ausfluß  von  Wasser  von  Poncelet  und  Lesbros  1827 
dürfen  hier  nicht  unerwähnt  bleiben'}. 

4.  Den  vierten  wichtigen  Fortschritt  im  praktischen 
Bau  der    Wasserkraftmaschinen   brachte    das  Jahr  1827,      Abb.  335.   Poncelets  Vor- 
ais der  Schüler  BüRDINs,  der  Zivilingenieur  FouRNEYRON     ^=M''K'"'Z"'«5p'^"Jt^bme. 

_  _.  .  .^  ,      TT    >.         .   -  .  (Nach    RÜHLMANN.) 

zu  Pont-sur-Oignon  eme  zentniugale  Voliturbine  mit  kon- 
zentrischem Leitapparat  (Abb.  336)  konstruierte,  die  die  erste  brauchbare  Turbine 
überhaupt  darstellte  und  als  Foumeyron -Turbine  bezeichnet  wird.    Der  gewaltige 


Abb.  336.  Fourneyron-Turbine.  Abb.  337.     DreikiSnzige  Foumeyron-Turblne. 

(Aus  Redtenbachkr.)  [Aus  Armengaud.) 

Fortschritt  bestand  hier  nicht  nur  in  ihren  guten  Wirkungsgraden,  die  bis  gegen 
80'/,  betragen  haben,  sondern  auch  in  ihrer  verhältnismäßig  leichten  Regulierbar- 
keit durch  die  in  der  Abbildung  sichtbare,  zwischen  Leit-  und  Laufrad  befindliche 
Ringschütze.  Dabei  hat  Fourneyron  zur  Einhaltung  der  richtigen  Laufradquer- 
schnitte bei  drei  verschiedenen  Beaufschlagungen  gelegentlich  drei  Kränze  an- 
geordnet (Abb.  337). 

■)  Expöiencea  siir  les  tois  dVcouiement  de  Trau  ,  .  .     Paris  1832. 
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Die  FoumeyroD-Turbine  hat  einen 
raschen  Si^eslaufgehabt').  Sie  wurde 
von  FOURNEYRON  auch  für  hohen 
Druck  in  geschlossenem  Gehäuse  aus- 
geführt, und  eines  ihrer  berühmtesten 
Exemplare  ist  die  Turbine,  die  für 
1 08  m  Gefälle  in  St.  Blasien  im  Schwarz- 
wald aufgestellt  war,  bei  2300  Um- 
drehungen in  der  Minute  40  PS.  ge- 
leistet hat  und  sich  nun  im  deutschen 
Museum  zuMänchenbefindet(Abb.3  38). 

Andere,  vielleicht  die  besten  Aus- 
führungen der  Fourneyron-Turbine, 
geschahen  aber  durch  den  begabten 
amerikanischen  Konstrukteur  U.  A. 
BoYDEN  1844  und  1846  in  Massachu- 
setts, deren  letztere  (Abb.  273,  276  u. 
277,  S.  igti.)  von  Francis  gebremst 
wurde  und  einen  besten  Wirkungsgrad 
von  88  "/o  ergeben  haben  soll").  Dabei 
hat  BoYDEN  auch  einen  eigenen  Appa- 
rat zur  Verzögerung  des  Wassers 
nach  dem  Austritt  aus  dem  Laufrad 
Abb.  338.    Foumeyron.Tt.rbii,e  von  1834.  erfunden^)    und    als    Diffusor    be- 

useum.j  zeichnet    (Abb,  339),    in    dem    durch 

Verzögerung  des  austretenden  Wassers  etwa  i°!„  Wirkungsgrad  gewonnen  wurden'). 


Abb.  339.     Zentripetal turbine  mit  Diflusar  von  BoYDEN.      (Aas  FRANCIS.) 

■)  Kbu-er,  Benoit  Fournevron  ia  Beiti^e  zur  Geschichte  der  Technik  und  Industrie.   Jahrbuch 
d.  Ver.  d.  Ing.,  1913. 

")  Über  diese  hohen  Wirkungsgrade  vgl.  S.  389. 
'1  Francis,  1868,  S.  4. 
*)  Francis,  1868,  S.  S- 
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5.  Aber  schon  im  Jahre  1837  erstand  der  Fourneyron-Turbine  eine  mächtige 
Konkurrentin  in  der  axialen  Überdruckturbine  (Abb.  340),  die  die  Mechaniker 
Henschel  &  Sohn  in  Cassel  zum  Patent  angemeldet  hatten  und  die  wir  als 
fünfte  Entwicklungsstufe  der  Wasserkraftmaschinen  bezeichnen  können. 
Sie  besitzt  zwar  nicht  mehr  die  günstige  Regulierbarkeit  der  Fourneyron- 
Turbine,  dagegen  aber  den  großen  Vorteil,  mit  Saugrohr  arbeiten  zu  können, 
wodurch  ihre  Aufstellung  erleichtert  und  die  Gefällsausnutzung  verbessert  wurde. 
Spater  ist  diese  Turbine  mehr  als  Jonval-Turbine  bekannt  geworden,  nach 
dem  Werkmeister  Jo^fV aL  von  Andree  Kochlin  in  Mühlhausen  genannt, 
der  zu  ihrer  Verbreitung  und  konstruktiven  Verbesserung  wesentlich  beigetragen 
hatte. 

Diese  Henschel-(Jonval-)Turbinen  [vgl.  auch  Abb.  266—268,  271)  sind  bis  an 
das  Ende  des  letzten  Jahrhunderts  in  Deutschland  führend  gewesen  und  haben  im 
Laufe  dieser  Zeit  eine  stattliche  Zahl  von  Sonderkonstruktionen  erfahren,  die  sich 
vor  allem  auf  die  Wcllenlagerung  und  die  Regulierung  erstreckten. 


Ahb.  340.     Heaschel-JOQval-Turbiae.  Abb.  34i>     Schottische  Turbine. 

[Ans  Reotenbacher.]  [Aus  Harzer.) 

Gleichzeitig  mit  dem  Aufkommen  der  axialen  Überdruckturbinen  wurde  auch 
das  von  PONCELET  angegebene  Prinzip  zentripetaler  Turbinen  wieder  aufgegriffen 
und  in  erfolgreicher  Weise  von  Zuppinger,  dem  Direktor  von  Escher  Wyss 
in  Zürich,  1841  in  der  zentripetalen  Gleichdruckturbine  [Abb.  293),  bekannt  als 
Zuppingers  Tangentialrad,  zu  zahlreicher  Ausführung  gebracht,  während  das 
Patent  des  Schotten  WhitELAW  einer  Fourneyron-Turbine  ohne  Leitrad  (Abb,  341) 
aus  dem  Jahre  1841,  die  als  Schottische  Turbine  bekannt  ist  und  an  das  Segnersche 
Wasserrad   erinnert,  einen  Rückschritt  darstellte. 

Zu  der  anläßlich  der  Henschelturbine  berührten  Frage  der  Regulierung  ist  es 
erwünscht,  hier  ein  paar  Worte  beizufügen. 

Wenn  die  Wassermenge  des  ausgenutzten  Flußlaufs  zurückgeht,  müssen  die 
DurchfluOquerschnitte  der  Turbine  entsprechend  verringert  werden.  Das  gleiche 
Mittel  wird  zur  Verringerung  der  Betriebswassermenge  angewendet,  wenn  die 
Leistung  der  Turbine  den  Kraftbedarf  der  Arbeitsmaschinen  übersteigt.  Beide 
Voi^änge  bezeichnet  man  als  Regulierung. 
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Es  ist  einleuchtend,  daß  die  Anpassung  an  die  Wassermenge,  bzw.  ihre  will- 
kürliche Veränderung,  theoretisch  richtig  nur  durch  eine  gleichmäßige  Ver- 
änderung aller  DurchfluOquerschnitte  erfolgen  kann. 

Bei  der  Foumeyron-Turbine  sahen  wir  diese  Forderui^  fiir  das  Leitrad  durch 
die  verschiebbaren  Holzbacken  bei  allen  Wassermengen  und  für  das  Laufrad  durch 
die  zwei  eingefügten  Zwischenwände  (Abb.  337)  wenigstens  für  drei  verschiedene 
Wassermengen  erfüllt. 

Noch  weitergehende  Anpassung  zeigt  die  von  Laurent  und  Deckherr  um 
das    Jahr    1845    erfundene,    theoretisch    ideale,    aber   praktisch    zu   empfindliche 


Abb.  341.   Regulierturbine  Ton  Laurent       Abb.  343.     Horiiontale  Girard-Turbine.     (Aus  Meissner.) 
und  Deckherr.     (Aus  Harzer.)  iSchwamltrag-Turbine.) 

Reguliervorrichtung  (Abb.  342)  der  Foumeyron-Turbine'),  bei  der  die  Laufrad- 
ebenso  wie  die  Leitradkanäle  je  durch  einen  verschiebbaren  Boden  der  Wasser- 
menge proportional  verkleinert  werden  können. 

Die  Henschel-Turbine  läßt  eine  solche  allmähliche  Querschnittsverkleinerung 
nicht  zu.  Die  ersten  Ausführungen  hatten  nur  eine  Drosselklappe  im  Saugrohr, 
bei  deren  Betätigung  der  Wirkungsgrad  der  Turbine  rasch  zurückging.  Später 
half  man  sich  durch  Abschließen  einzelner  Leitkanäle  (Abb.  303],  was  aber  infolge 
der  gestörten  Wasserbewegung  im  Laufrad  eine  immer  noch  starke  Verminderung 
des  Wirkungsgrads  zur  Folge  hatte. 

Man  hat  in  diesem  Sinne  die  verschiedensten  Konstruktionen:  Klappen,  Dreh- 
schieber und  Rollschützen  erdacht,  hat  auch  den  abgeschützten  Laufradzellen  Luft 
zugeführt,  wodurch  aber  die  Saughöhe  vernichtet  wurde  und  das  Laufrad  wieder 
in  das  Unterwasser  gelegt  werden  mußte. 

I)  Friedrich  Harzer,  Die  Turbinen.    Weimar  1851,  S.  147. 
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6.  Viel  günstiger  verhielten  sich  gegenüber  einer  Regulierung  die  zentrifugalen 
tind  axialen  Gleichdruckturbinen,  die  zwar  theoretisch  nichts  Neues  waren,  praktisch 
aber  von  Girard  so  wesentlich  vervollkommnet  wurden,  daß  wir  sie  als  eine 
sechste   Stufe    im  Bau    der 
Wasserkraftmaschinen  bezeich-  OfUCk/o/r 

nenkÖQoeo.     1851  konstruierte  H|     n  n  nw 

Girard  die  erste  Turbine  nach  ™     \\  "•'*■ 

seinem  «Prinzip  der  freien  Ab- 
lenkung«, das  ihn  darauf  geführt 
hatte,  die  Laufradkanäle  durch 
starke  Erweiterung  zu  > lüften* 
(Abb.  265  u.  303),  so  daß  der  U.n 
Wasserstrahl  nur  einseitig  anzu- 
liegen kam.  Die  Abb.  343 
zeigt  eine  solche  zentrifugale 
Turbine  für  kleines  Gefalle. 
Abb.  344  und  345  zeigen  die 
axiale  Anordnung  einmai  für 
kleines  und  dann  für  hohes 
Ge^Uel. 

Diese  Turbinen  durilen  wegen  der  Lüftung  des  Laufrades  nicht  im  Unter- 
wasser laufen.  Um  nun  auch  bei  Wechsel  des  Unterwasserspiegels  das  Gefalle 
voll  auszunutzen ,  erfand 
Gkard  die  »hydropneu- 
matische«  Einrichtung,  die 
in  Abb.  344  abgebildet  ist 
und  mit  der  er  durch  Luft- 
zufuhr unter  das  nach  oben 
und  seitlich  abgeschlossene 
Rad  den  Unterwasserspiegel 
in  gewünschter  Entfernung 
vom  Rad  halten  konnte. 
Girard  hat  damit  das 
Saugrobr  der  Drucktur- 
binen schon  angedeutet, 
nur  sah  er  nicht,  daO  der 
gewünschte  Abstand  des 
Unterwassers  sich  ganz 
automatisch  einstellt,  so- 
bald man  sein  Steigen 
durch  einen  Schwimmer 
mit  Luftventil  (Abb.  302) 
b^irenzt,  da  das  abflieOende  Wasser  stets  Luft  mitreiOt  und  so  den  Saugraum 
evakuiert. 


Abb.  345.     Vertikale  Girard-Turbine.     [Aus  Meissner.) 


^  Die  leotrifugale  Bauart   mit   horizontaler  Welle   (Abb.  343)   i 
Sefihrt  worden.    Wbissbach,  II  1865,  S.  553. 


1    SCHWAMKRUG    BUS- 
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Die  Unbequemlichkeit  der  hydropneumatischen  Einrichtung^  wollten  die  Grenz- 
turbinen  (S.  204)  vermeiden,  die  von  Eduard  HäNEL  in  Magdeburg')  und 
Prof.  RlTTlNGER  durch  die  sogenannten  Rückschaufeln  (Abb.  308)  bzw.  verdickten 
Schaufeln  (Abb.  30g),  von  Knop  in  den  sechziger  Jahren  durch  seitliche  Ein- 
schnürung des  Strahls  [Abb.  310)  die  Erhaltung  des  Atmosphärendrucks  in  der 
gelullten  Laufradzelle  und  damit  die  gleichzeitige  Möglichkeit  der  Lüftung  des 
ganzen  Laufrades  mit  dem  Laufen  im  Unterwasser  vereinigten.  Bei  diesen  Tur- 
binen wirkte  ein  teilweises  Abschützen  von  Leitkanälen  weniger  ungünstig  wie  bei 
den  Überdruckturbinen,  da  das  Wasser  die  gelüfteten  Laufradkanäle  jederzeit  und 
ohne  Störung  verlassen  bzw.  neu  beaufschlagen  konnte. 


Abb.  346.    StufcDturbine         Abb.  347.    Zentripetale  Voll-  Abb.  348.     Hond  wheel. 

voD  Redtenbacher,  tnrbine  von  Rzdtenbacher.  (Aus  Francis,) 

(Aus  Redtenbacher.)  (Ans  Redten'bacher.) 

Schon  in  die  Zeit  bald  nach  der  Erfindung  der  Henschelturbine  fallen  aber 
auch  die  für  den  Bau  der  Wasserkraftmaschinen  bahnbrechenden  Werke  des 
Karlsruher  Professors  Redtenbacher:  Theorie  und  Bau  der  Turbinen  und  Ven- 
tilatoren 1844,  in  zweiter  Auflage  1860  und  Theorie  und  Bau  der  Wasserräder 
1846,  in  zweiter  Auflage  1858,  in  denen  es  zum  ersten  Mal  gelungen  war,  aus 
theoretischen  Betrachtungen  allgemeine,  praktische  Konstruktion  s  rege  In  abzuleiten. 

Dabei  zeigt  sich  Redtenbacher  als  Erfinder  der  Stufenturbine,  bei  der  das  Ge- 
falle in  zwei  Stufen  geteilt  wird,  und  die  er  entgegen  dem  heutigen  Sprachgebrauch 
als  Zwillingsturbine  bezeichnet.  Es  gibt  davon  eine  grÖQere  Zahl  möglicher 
Kombinationen,  deren  einfachste  in  Abb.  346  dargestellt  ist. 

7.  AulJerdem  führt  er  die  Abbildung  einer  zentripetalen  Vollturbine  (Abb,  347) 
an,  und  bringt  durch  ihre  Bezeichnung  als  >Foumeyron-Turbine  mit  äuOerem  Leit- 
rad* mit  vollem  Recht  zum  Ausdruck,  daD  seine  für  die  »Fourneyron-Turbine  mit 
innerem  Leitrad«  (d.  h,  die  im  allgemeinen  als  Fourneyron-Turbine  bezeichnete 
Anordnung)  ausführlich  abgeleitete  Turbinentheorie  auch  für  die  zentripetale  Voll- 
turbine sinngemäße  Anwendung  finden  kann, 

>)  Meissner,  II,  S.  738  ff. 
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Damit  kommen  wir  aber  zur  siebenten  Stufe  in  der  Entwicklung  der  Wasser- 
kraftmaschtnen:  der  Zentripetal -Vollturbine,  die  heute  für  kleine  und  mittlere 
Gefalle  den  Markt  beherrscht. 


jj^^y^y^^^jjL 


SCALE  OF  FEGT 

J L. 


S 
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Abb.  349- 


Gemischte  2^ntripetaltarbine  von  Swain.     (Aus  The  Swain  Turbine-Water-Wheel. 

Lowell  1872.) 


Die  Anregung  Redtenbachers  blieb  freilich  in  Europa  unbeachtet,  vielmehr 
begann  die  Zentripetalturbine  davon  unabhängig  ihren  Siegeszug  in  zunächst 
bescheidenen  Anfängen  in  Amerika.     Dort  erhielt  1838  Samuel  HowD  im  Staat 
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New-York  ein  Patent  auf  eine  voll  beaufschlagte  zentripetale  Überdruckturbine, 
die  unter  dem  Namen  Howd  wheel  oder  United  States  wheel  häuBg,  aber 
meist  in  einfachster  Weise  zum  Teil  aus  Holz  ausgeführt  wurde  und  in  Abb.  348 
dai|;estellt  ist'). 

Eine  solche  einfache,  aber  mit  aller  Sorgfalt  ausgeführte  Konstruktion  wurde 
auch  von  FRANCIS  gebaut  und  geprüft  und  ergab  über  70  "/^  Wirkungsgrad. 

Die  Beschreibung  gibt  Francis  in  den  schon 
S.  70  erwähnten  berühmten  Lowell  Hydraulik 
Experiments  New-York  1868,  die  noch  heute  als 
in  vieler  Beziehung  mustergültig  dastehen. 

Anschließend  hat  Francis  eine  weitere  zentri- 
petale Überdruckturbine,  er  nennt  sie  >a  centre- 
vent  water-wheel<,  gebaut,  die  nach  seiner  eigenen 
Aussage  noch  unter  das  Patent  von  HowD  fallen 
dürfte,  dabei  aber  in  der  konstruktiven  Durchbil- 
dung wesentliche  Verbesserungen  zeigte  (Abb.^Sij. 
Sie  ergab  bei  der  Prüfung  nahezu  80%  Wirkungs- 
grad. 

Charakteristisch  für  diese,  an  HowD  angelehnte 
Abb.  350.    Samson-Turbine.  Konstruktionen  ist,   daß   sie  dem  Wasser  im  Be- 

reich  der  Laufradschaufeln  noch  keinerlei   axiale 
Abweichung  gestatten.     Sie  sind  somit  »reine«  Zentripetalturbinen  (S.  197}. 

Erst  SWAIN  hat')  1869  den  Mut  gehabt,  das  Wasser  schon  Innerhalb  der 
Schaufeln  axial  abzulenken  (Abb.  349)  und  ist  damit  der  Vater  der  modernen 
'gemischten'  Zentripetalturbine  geworden. 


Abb.  351.     Herkulesturbine. 

Diese  axiale  Ablenkung  hat  sich  in  der  Folgezeit  äußerst  fruchtbar  erwiesen 
und  wurde  mit  dem  Bedürfnis  gesteigerten  Wasserdurchlasses  immer  weiter  aus- 
gebildet.    Bekannte    amerikanische  Beispiele    hierfür   stellen    die  Samsonturbine 

(Abb,  350)  und  die  Herkulesturbine  (Abb.  351)  dar  (vgl.  auch  Abb.  282 — 2go). 

')  Lowell,  Hydraulik  Experiments  by  J.  B.  Francis   New-Vork  iS68,   S.  6i. 

=)  Zur  Geschichte  und  Umbeneonung  der  Francis-Turbinen.    Z.  g.  T.  1906,  S.  17  u.  150. 
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Dabei  kann  man  eine  interessante  und  in  ihrer  Art  typische  Erscheinung 
beobachten,  die  in  dem  begründet  ist,  was  Treitschke  einmal  den  »Mut  der 
Unwissenheitc  genannt  hat,  das  ist,  daß  die  kühnsten  Neuerungen  mit  Wasser- 
führungen, vor  denen  dem  gebildeten  Hydrauliker  der  damaligen  Zeit  grausen 
mußte,  von  Konstrukteuren  gewagt  wurden,  die  von  der  Schwierigkeit,  annähernd 
geordnete  Wasserführungen  zu  erzielen,  keine  Kenntnis  besaßen. 

Darin  ist  auch  begründet,  daß  die  in  der  Hydraulik  im  allgemeinen  mehr 
bewanderte  alte  Welt  die  vermeintlichen  Extravaganzen  der  gemischten  Wasser- 
führung lange  Zeit  mit  Entschiedenheit  abgelehnt  hat.  Es  war  das  Verdienst 
der  Firma  Voith,  mit  ihrem  damaligen  Oberingenieur  Pfarr  die  zentripetale 
Überdruckturbine  in  Deutschland  eingeführt  zu  haben.  Es  folgten  Briegleb, 
Hansen  &  Co.,  als  deren  Chefkonstrukteur  auch  dem  Verfasser  vergönnt  war, 
insbesondere  im  Ausbau  extremer  Schnelläufer  mitzuarbeiten. 

Charakteristisch  ist  aber  auch,  daß  die  alte  Welt  bei  schließlicher  Übernahme 
der  gemischten  Zentripetal- Vollturbinen  sich  an  den  Namen  des  wissenschaftlich 
bedeutendsten  Turbinenkonstrukteurs  der  neuen  Welt,  nämlich  an  Francis  hielt, 
und  diese  Turbinen  als  Francis-Turbinen  auch  heute  noch  bezeichnet,  obgleich 
die  von  Francis  konstruierten  Turbinen  nur  verbesserte  reine  Zentripetalturbinen 
nach  HoWDs  Patent  gewesen  sind,  und  er  selbst  nicht  diese  Turbinengattung, 
sondern  die  zentrifugalen  Vollturbinen  (Fourneyron-Turbinen)  bevorzugte*). 

Nachdem  das  alte  Europa  einmal  die  zentripetale  Überdruckturbine  aufgenommen 
und  sein  wissenschaftliches  Rüstzeug  auf  sie  angewendet  hatte,  hat  es  rasch  seine 
Lehrmeister  überholt"),  wo  von  die  großenTurbinen- 
anlagen  am  Niagara  von  Riva-Monneret  (Mailand), 
Escher-Wyss  (Zürich)  und  Voith  (Heidenheim) 
beredtes  Zeugnis  ablegen.  Lange  wird  dieser 
Vorspning  vermutlich  aber  nicht  währen,  denn 
das  technische  Können  wird  bald  Allgemeingut 
aller  Kulturvölker. 

Wenn  die  Verdienste  um  die  Entwicklung  der 
heutigen  Zentripetal- Voll  turbine  aufgezählt  werden, 
darf  vor  allem  Prof.FiNK  nicht  übergangen  werden, 
der  ihr  durch  die  Erfindung  der  Drehschaufeln 
für  die  Leiträder  (Abb.  352)  erst  ihre  eminente  Abb.  352.  Finksche  Drehschaufeln. 
Regulierfahigkeit  und  damit  einen  ihrer  größten  (Aus  Fink.) 

Vorzüge  gegeben  hat  3). 

Die  moderne  Zentripetal- Vollturbine  ergibt  in  günstigen  Fällen  bis  87°/^, 
Wirkui^^sgrad  und  beim  Wechsel  der  Beaufschlagung  durch  Finksche  Dreh- 
schaufeln sind  bei  halber  Wassermenge  schon  über  80  ""j^  Wirkungsgrad  beobachtet 
worden. 

8.  Beherrscht  die  zentripetale  Vollturbine  die  kleineren  und  mittleren  Gefalle, 
so  gilt  dies  heute  in  gleichem  Maße  bezüglich  der  großen  Gefälle  fiir  die  besondere 
Ausfiihrungsform  der  tangentialen  Teilturbine,   die  von  Ingenieur  Pelton  1880 

>   Zur  Geschichte  und  Umbenennung  der  Francb-Turbinen.    Z.  g.  T.  1906,  S.  17  u.  150. 

',  Bremsversuche  an  einer  New  American-Turbine  Z.   I902|   S.  845,   vgl.  auch   Z.   1903,   S.  639. 

\  Fink,  Theorie  und  Construktion  der  Turbine,    1877. 
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in  San  Francisco  erfunden  wurde,  als  Peltonrad  bezeichnet  wird  und  den  achten 
Merkstein  in  der  Entwicklung  der  Wasserkraftmaschinen  darstellt. 

Die  Peltonturbinen  waren  aus  dem  einfachen  Löffelrad  hervorgegangen,  das 
zu  den  ältesten  Wasserkraftmaschinen  gerechnet  werden  muD  (Abb.  326),  Das 
Verdienst  Peltons  aber  lag  darin,  daß  er  die  Löffel  oder  Becher  mit  einer 
Schneide  (Abb.  353}  ausgestaltet  hat,  die  den  Strahl  jeweils  mit  geringem  Um- 
lenk ungs Verlust  in  den  Becher  leitet  (vgl.  auch  S.  170),  und  daO  er  dessen  Wölbung 
so  gestaltet  hat,  daD  ihn  das  Wasser  mit  kleinster  Geschwindigkeit  verläßt '). 

Ahnliche  Konstruktionen,  für  die  heute  häufig  auch  der  Name  Peltonturbinen 
in  Anspruch  genommen  wird,  waren  in  den  Abb.  295  und  297  dargestellt. 

Mit  diesen  Turbinen  sind  bis  90°!^  Wirkungsgrad  fes^estellt  worden')  und 
ihre  Regulierfahigkeit  ist  bis  zu  den  kleinsten  Beaufschlagungen  eine  vorzügliche ']. 

g.  Das  letzte  Glied  in  der  Ausnutzung  der  Wasserkräfte  bilden  die  automatischen 
Regulatoren  der  Wasserkraftmaschinen^). 


Abb.  353.     PeltonturbiDC.     (Pellon  Co.] 

Mit  Rücksicht  auf  die  beim  Öffnen  und  Schließen  der  Turbinen  auftretenden 
großen  Kräfte  kommen  hierbei  fast  nur  indirekte  Regulatoren  in  Frage,  die  durch- 
weg von  Fliehkraftpendeln,  seltener  von  Träghcitspendeln']  gesteuert  werden. 

So  ist  die  Entwicklung  der  Turbinenregulatoren  in  den  Hauptpunkten  gleich- 
bedeutend mit  der  des  indirekten  Regulators  oder  der  des  >mechanischen  Relais«. 

Sein  Hauptfehler,  das  Nachhinken  der  Regulierung  gegenüber  der  Steuerung, 
mit  der  Folge  eines  Pendeins  des  ganzen  Vorgangs  ist  im  wesentlichen  durch 
die  Erfindung  der  »Rückführung«  durch  LiNCKE  behoben  worden*).  In  Abb,  354 
kommt  sie  dadurch  zur  Wirkung,  daß  der  vom  Pendel  kommende  Stab  J  nicht 
unmittelbar  auf  das  Steuerventil  5,  5,  wirkt,  sonderti  durch  den  Hebel  s,  der 


')  Engineering,  Bd.  LXII,  S.  319.    Rehleaux,  Das  Peltonrad.     Z.,  1892,  S.  1181. 

')  Peltonrad  von  Briegleb,  Hansen  &  Co.,  Gotha  in  Totnauberg,  Schwariwald. 

3)  Reichel  und  Wagendach,  Untersuchungen  Z.  1913,  S.  441  ff. 

<)  Vgl.  BUBAU,  Beitrage  mr  Frage  der  Regulierung  hydraulischer  Motoren.      1906. 

S)  Dornig,  BeitragzurTheoriedesindirektnirkcndenBchBmingireglers.  Dissertation.  Münchenigli. 

^)  LiNCKE,  Das  mechanische  Relais.  Mechanismen  zur  AusRibiungindirekterBewegungea.  BerlinlSSo. 
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auch  mit  der  Kolbenstange  E  verbunden  ist.  Schließt  die  letztere  etwa  bei  Krafl- 
überschuß  die  Turbine,  so  fuhrt  sie  damit  von  selbst  das  Steuerventil  in  seine 
Nullage  zurück  und  verhindert  dadurch  Überregulieren  und  Pendeln. 

Die  nötige  Regulierkraft  wird  hier  —  und  das  ist  in  steigendem  Maß  zur 
Regel  geworden  —  durch  Öldruck  geliefert,  der  entweder  in  einem  Windkessel 
dauernd  oder  auch  ohne  einen  solchen  nur  nach  Bedarf  erzeugt  wird,  wofür  ich 
die  Bezeichnungen  » Dauerdruck-Regler  *  bzw.  »Bedarfsdruck-Regler*  in  Vorschlag 
gebracht  habe']. 


Abb.  3S4,    Rüclifilhrung  von 
US  LiNCKE,  Das 
mechanische  Relais.* 


Abb.  355.     Schema  eines  Turbinen  regulato  rs  nach  Thoma 


Die  »mechanischen«  Regulatoren,  die  Riementriebe,  Reibungskupplungen  und 
Sperrzahne  zur  Kraftentfaltung  herangezogen  haben,  sind  fast  au^estorbcn,  da  die 
Trägheit  ihrer  bewegten  Massen  bei  den  modernen  hohen  Reguliergeschwindigkeiten 
höchst  schädlich  gewirkt  hat. 

Als  Beispiel  für  die  mancherlei  Anforderungen,  die  heute  an  einen  indirekten 
Turbinenregulator  gestellt  werden  können,  sei  auf  Abb.  355')   verwiesen.     Man 

r  StukstTomtechnik,  1911,  S.  306. 
'.  Aas  Z.,   1912,  S.  \fi,  Abb.  i, 
Cimercr.  Wa»KrVr»fiia«schineii.  ,- 
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.bemerkt  dort  das  Fliehkraftpendel,  das  durch  einen  doppelarmigen  Hebel  das 
Steuerventil  betätigt.  Letzteres  fuhrt  dem  Arbeitszylinder  das  Drucköl  aus  einem 
Windkessel  jsu,  der  von  einer  Ölpumpe  gespeist  wird,  die  durch  ein  Überström- 
ventil leer  läuft,  sobald  im  Windkessel  der  Höchstdruck  erreicht  ist. 

Die  Bewegung  des  Arbeitskolbens  betätigt  einerseits  durch  den  Leitapparat 
der  Turbine  deren  Öffnen  und  Schließen,  andrerseits  die  Rückführung  —  hier 
Dämpfung  genannt  —  deren  Wirkung  verschieden  eingestellt  werden  kann. 

Durch  die  letztere  wird  für  jede  Turbinenöffnung  eine  bestimmte  Drehzahl 
des  Pendels  der  Nullstellung  des  Steuerventils  zugeordnet,  d.  h.  die  Turbine  be- 
sitzt bei  jeder  Öffnung  eine  andere  Normaldrehzahl.  Dies  ist  an  sich  nicht  er- 
wünscht, weshalb  die  Reibrolle  nach  beendigtem  Reguliervorgang  die  Wirkung 
der  Rückführung  langsam  wieder  aufhebt  und  die  Turbine  auf  die  gleiche  Normal- 
drehzahl zurückbringt. 


**^ 1  ^    _  n ~ 

n  Q- I  ^^     Swyomotorfinie  \ 1  ^""^  \ 

Q _ — 

Ptönliches  Zu-  undAbschstfen  dtr  roi/tn  'K/rbt/tenhtsrung  (2<tOOPSJ 

-HIW ^-JP*- 


-iOX^ 


Pofuergtsdm  '^irun/s^ Sch¥t>'anMung*ft  Ai  kkssermdersfsnaes  -fffX 


Abb.  356.     Modernes  Reglerdiagramm  (Hansen).     M:  ^/^. 

Moderne  Turbinenregulatoren  arbeiten  mit  großer  Präzision.  Sie  öffnen  oder 
schließen  die  Turbine  in  kaum  einer  Sekunde.  Entsprechend  ergeben  sich  auch 
bei  den  plötzlichsten  und  größten  Belastungsschwankungen  nur  geringe  und  nur 
vorübergehende  Änderungen  der  Drehzahl.  So  zeigt  das  mit  dem  Tachographen 
abgenommene  Reglerdiagramm  der  Abb.  356  für  volle  Entlastung  (2400  PS.)  nur 
vorübergehende  Schwankungen  von  6 — 7°/^. 

Schlußbemerkung. 

Betrachten  wir  nun  nochmals  in  Kürze  den  Entwicklungsgang  der  Wasser- 
kraftmaschinen und  das,  was  mit  ihnen  heute  geleistet  wird,  und  fragen  wir 
schließlich,  welche  Aufgaben  vielleicht  noch  einer  absehbaren  Zukunft  vorbehalten 
sind,  so  bemerken  wir  zunächst  in  der  geschichtlichen  Entwicklung  neun  auf- 
fallende Stufen  oder  Merkmale 

1.  Die  Strom-  und  Stoßräder,  die  in  die  vorgeschichtliche  Zeit  zurück- 
reichen und  lediglich  die  sinnenfallige  Bewegungsenergie  der  Wasserläufe 
mit  schlechtem  Wirkungsgrad  ausnutzen. 

2.  Die  Wässerräder  der  Lagenenergie,  deren  Erfindung  vermutlich  in 
das  Mittelalter  fallt,  die  unmittelbar  vom  Gewicht  des  Wassers  getrieben 
werden,  und  an  die  schon  theoretische  Betrachtungen  über  Stoßverluste 
angeknüpft  wurden. 

3.  Das  Segnersche  Wasserrad  (1750).  Ein  Reaktionsrad  als  Folge  von 
Bernoullis  Hydrodynamika  1730,  das  Anlaß  zu  EULERs  Turbinentheorie 
(1751  und  1754)  gegeben  hat. 
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4.  Die  zentrifugale  Vollturbine,  Fourneyron-Turbine  1827,  als  erste 
technisch  brauchbare  Turbine,  die  mit  gutem  Wirkungsgrad  reguliert  werden 
konnte. 

5.  Die  axiale  Vollturbine  vonHENSCHEL  1837,  deren  Aufstellung  mit  Hilfe 
des  Saugrohrs  hoch  über  dem  Unterwasser  ermöglicht  wurde. 

b.  Die  Glcichdruck-Teilturbinen  von  GiRARD  1851,  die  eine  bis  dahin 
unerreichte  Regulierfähigkeit  besaßen. 

7.  Die  gemischte  zentripetale  Vollturbine  (Francisturbine)  von  SWAIN 
1868,  entstanden  aus  der  von  PoNCELET  i8z6  angeregten,  von  HowD  1838 
konstruierten  und  von  Francis  verbesserten  reinen  Zentripetal- Vollturbine. 
Die     moderne    Turbine     für 

kldne    und    mittlere   Gefälle. 

8.  DietangentialeXeilturbine 
von  Pelton  i88o,  die  weit- 
gestellte Doppelbecher  besitzt, 
deren  Schneiden  sich  in  einer 
Ebene  senkrecht  zur  Turbinen- 
welle behnden.  Die  moderne 
Turbine  fiir  hohe  Gefälle. 

9.  Der  automatische  Tur- 
binenregulator mit  be- 
friedigenden Leistungen  etwa 
seit  dem  Ende  des  vergangenen 
Jahrhunderts. 

Die  genannten  Entwicklungs- 
stufen zeigen  Fortschritte  in  ver- 
schiedenen Punkten.  Zunächst  hat 
sich  der  Wirkungsgrad  der  Wasser- 
kraftmaschinen, d.  h.  das  Verhältnis 
von  nützlich  abg^ebener  zu  auf- 
genommener Energie  von  20 — jo"/;, 
bei  den  Strom-  und  alten  Löffel- 
radem    auf    über    8o''/o    bei    den 

modernen  Turbinen  gehoben,   und        ^bb.  357.   Vergleich  z«i.cbcr.  Wasserrad  und  Peltonrad. 
Ewir  treten    so    hohe    Werte    bei  [Pelton  Co.) 

Zentripetal -Vollturbinen    von    voll 

bis  etwa    'j,   oder  '/^  der  Beaufschlagung,  bei  Tangential-Teilturbinen  bis  zu   'j 
der  Beaufschlagung  auf  (vgl.  S.  378  .u.  576). 

Auch  die  Präzision  der  Regulierung  zur  Einhaltung  gleichmäßigen  Maschinen- 
ganges  ist  durch  die  automatischen  Regulatoren,  freilich  erst  im  letzten  Jahrzehnt 
auf  eine  Höhe  gebracht  worden,  die  sich  mit  den  besten  Dampfmaschinenregu- 
Ueningen  messen  kann. 

In  dritter  Linie  wurde  die  Betriebssicherheit  und  die  Zugänglichkeit  der  Ma- 
schinen, deren  Lager  jetzt  grundsätzlich  von  Wasser  geschützt  und  zugänglich 
ausgeführt  werden,  in  hohem  Maße  gesteigert. 


228  Dritter  Teil.     Überblick  über  die  Wasserkraftmaschinen. 

Dazu  ist  die  Leistungsfähigkeit  der  Wasserkraftmaschinen  sowohl  absolut  als 
relativ  zu  ihrem  Gewicht  enorm  gewachsen.  Abb.  357  gibt  ein  anschauliches  Bild 
aus  dem  Pelton-Katalog,  wo  die  Größenverhältnisse  eines  Wasserrades  und  eines 
Peltonrades  von  gleicher  Leistung  unter  sonst  gleichen  Umständen  in  populärer 
Weise  einander  gegenüber  gestellt  sind. 

Hierbei  spielt  die  Schnelläufigkeit  einer  Wasserkraftmaschine  eine  wesentliche 
Rolle,  die  durch  die  in  i  m  Gefalle  erzielte  Drehzahl  derjenigen  Turbinengröße 
gemessen  wird,  die  in  i  m  Gefälle  i  PS.  leistet.  Diese  sogenannte  »spezifische 
Drehzahl«  (vgl.  S.  295  f),  die  für  Wasserradanlagen  etwa  2 — 10  betrug,  erreichte  bei 
axialen  Vollturbinen  etwa  150 — 200,  während  sie  bei  zentripetalen  Vollturbinen 
300,  ja  in  abnormen  Fällen  schon  400  überschritten  hat  *). 

Aber  auch  die  absolute  Leistungsfähigkeit  der  Wasserkraftmaschinen  ist  heute 
unvergleichlich  größer  als  zur  Zeit  der  Wasserräder.  Damals  stellten  etwa  12m 
Gefalle  bei  0,5  cbm  in  Sek.  einerseits  und  1,2  m  Gefalle  bei  5  cbm/sek,  d.  h.  im 
Durchschnitt  60  PS.')  das  Maximum  dessen  dar,  was  Wasserräder  hergeben  konnten. 
Heute  ist  man  mit  Gefällen  bis  gegen  1000  m  gegangen^)  und  man  hat  20  cbm 
und  mehr  in  einer  Turbine  verarbeitet  (vgl.  S.  498,  Anlage  Keokuk  mit  rund 
100  cbm/sek.  in  einem  Laufrad!).  Leistungen  über  looooPS.  gehören  nicht  mehr 
zu  den  Seltenheiten,  wobei  man  freilich  nicht  vergessen  darf,  daß  die  Aufstellung 
solcher  Einheiten  die  Fortleitung  und  Verteilung  der  Energie  auf  elektrischem 
Wege  zur  Voraussetzung  hatte. 

Fragen  wir  uns  zum  Schluß,  welche  neue  Aufgaben  schon  jetzt  für  die  Zukunft 
des  Wasserkraftmaschinenbaues  gestellt  werden  können,  so  darf  zum  letzterwähnten 
Punkt  ausgesprochen  werden,  daß  unter  günstigen  Bedingungen,  d.  h.  bei  genügend 
hohem  Gefalle  der  Bau  auch  von  Einheiten  über  100  000  PS.  technisch  keinen  un- 
überwindlichen Schwierigkeiten  begegnen  dürfte. 

In  der  Konstruktion  selbst  wird  man  sich  aber  immer  mehr  auf  die  bewährtesten 
Gattungen  beschränken  und  diese  zur  höchsten  Vollkommenheit  entwickeln. 

Dabei  ist  vor  allem  die  Turbinentheorie  weiter,  und  zwar  weniger  im  Sinne 
mathematischer  Eleganz  als  im  Sinne  möglichster  Übereinstimmung  mit  der 
Wirklichkeit  auszubilden;  denn  neben  den  überwältigenden  Erfolgen  der  Technik 
ist  unsere  Theorie  —  das  darf  offen  ausgesprochen  werden  —  noch  in  mancher 
Beziehung  recht  unvollkommen  geblieben. 

Daß  aber  auch  hier  noch  weitere  Erfolge  erzielbar  sind,  möchte  man  nicht 
verneinen,  wenn  man,  wie  ich,  als  beratender  Ingenieur  bei  Briegleb,  Hansen 
&  Co.  Gelegenheit  hatte,  eine  Turbine  wiederholt  zu  prüfen,  die  bei  längerem 
Betriebszustand  langsam  wachsend  schließlich  ganz  unerklärlich  hohe  Wirkungs- 
grade (bis  94°/o)  aufwies,  die  mit  andern,  nach  dem  gleichen  Modell  gebauten 
Turbinen  sich  nicht  wieder  eingestellt  haben. 

Ich  habe  mir  dieses  Phänomen  dadurch  erklärt,  daß  bei  der  fraglichen  Turbine 
—  die  in  der  Fabrik  den  Namen  Wunderturbine  erhalten  hatte  —  durch  bisher 
nicht  bekannte  und  unscheinbare  Eigenheiten   der  Formgebung  die  sonst  beim 


\  Z.,  191 1,  S.  995. 

V  Nach  Rkdten BACHER,  Tafel  IV,  Abb.  37. 

3)  VouvRY  mit  920  m,  Kokhn  1908,  S.  468.     Adamello  mit  853 — 920  m.   Z.  g.  T.,  1912,  S.  107. 
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Durchfluß  des  Wassers  stets  auftretenden  Wirbel  im  Laufe  eines  längeren  Dauer- 
zustandes allmählich  zum  größten  Teil  verschwunden  sind,  so  daß  das  W^asser  durch 
die  ganze  Turbine  in  ähnlich  glatter  Strömung  hindurchfloß,  wie  etwa  durch  eine 
gut  gearbeitete  Ausflußdüse. 

Wie  dem  auch  sei,  darüber  kann  kein  Zweifel  bestehen,  daß  die  technische 
Entwicklung  des  Turbinenbaues  auf  einer  Höhe  angelangt  ist,  daß  weitere  Ver- 
besserungen nicht  mehr  auf  allein  theoretischem  Wege,  sondern  nur  mit  Hilfe  einer 
auf  das  genaueste  arbeitenden  Versuchsstation  erzielt  werden  können. 

Dieser  experimentelle  Weg  wird  praktisch  dadurch  wesentlich  erleichtert,  daß 
man  aus  den  Betriebseigenschaften  eines  kleinen  Versuchsmodells  mit  großer 
Genauigkeit  auf  das  Verhalten  einer  geometrisch  ähnlich  vergrößerten  Ausführung 
der  Turbine  schließen  kann  (vgl.  S.  2900*.).  Deshalb  sollte  jede  neue  Turbinen- 
gattung, ehe  sie  auf  den  Markt  gebracht  wird,  an  einem  kleinen  Versuchsmodell 
praktisch  durchgeprüft  werden,  zumal  die  heutzutage  verlangten  Garantien  zu  scharf 
sind,  als  daß  sie  auf  rein  rechnerischem  Wege  vorausbestimmt  werden  könnten. 

In  richtiger  Erkenntnis  dieser  Tatsache  haben  sich  vorsichtige  und  große 
Firmen  mit  kostspieligen  Versuchsstationen  vor  noch  kostspieligeren  Enttäuschungen 
geschützt  Der  Allgemeinheit  aber  dienen  amtliche  Prüfstationen,  wie  auch  jetzt 
eine  solche  dem  neuen  hydraulischen  Institut  der  Technischen  Hochschule  München 
angegliedert  werden  soll,  und  die  Zeit  wird  vielleicht  nicht  allzu  fern  sein,  wo  der 
Abnehmer  einer  Turbine  das  amtliche  Zeugnis  des  Versuchsmodells  ebenso  ver- 
langen wird,  wie  etwa  beim  Kauf  einer  Präzisionsuhr  das  Zeugnis  der  Sternwarte. 


Vierter  Teil. 


Allgemeine  Theorie  der  Turbinen. 


A.  Arten  der  Behandlung. 

In  den  letzten  Abschnitten  der  Hydraulik  haben  wir  die  Arbeitsweise  des 
Wassers  in  Turbinen  gewissermaßen  im  schematischen  Bilde  kennen  gelernt,  der 
dritte  Teil  der  Vorlesungen  hat  uns  mit  der  Verwirklichung  dieser  Arbeitsweise 
in  den  Turbinen  in  beschreibender  Art  bekannt  gemacht.  Nunmehr  soll  uns  eine 
eingehende  Anwendung  der  hydrodynamischen  Gesetze  auf  die  in  wirklichen 
Turbinen  auftretenden  Vorgänge  die  Grundlagen  zu  einer  theoretischen  Unter- 
suchung der  Turbinen  geben. 

Ich  habe  schon  bei  der  Einleitung  zur  Hydraulik  S.  25  auf  die  zwei  ver- 
schiedenen Arten  hingewiesen,  nach  denen  hydrodynamische  Vorgänge  behandelt 
werden  können. 

Dasselbe  gilt  nun  auch  hier.  Die  eine  Behandlungsart  betrachtet  die  inneren 
Vorgänge  in  der  Wasserströmung  einer  Turbine,  sucht  sie  in  mathematisch 
gesetzmäßiger  Form  auszudrücken  und  hieraus  die  Berechnung  und  Konstruktion 
der  Maschine  abzuleiten.  Beachtet  man  dabei  die  Erfahrungstatsache,  daß  die 
Strömung  der  Flüssigkeit  oberhalb  der  kritischen  Geschwindigkeit  niemals  regel- 
mäßig verläuft,  —  nicht  einmal  in  einem  geraden  Rohrstrang,  viel  weniger  noch 
in  den  eigenartig  geformten  Kanälen  der  Turbinen  —  und  daß  die  technisch  in 
Frage  kommenden  Zustände  sich  stets  weit  oberhalb  der  kritischen  Geschwindigkeit 
abspielen,  so  liegt  auf  der  Hand,  daß  eine  der  Strömung  untergeschobene  Ge- 
setzmäßigkeit nur  eiae  Annäherung  an  die  Wirklichkeit  sein  kann,  und  im  besten 
Fall,  die  Tendenz  —  wenn  ich  mich  so  ausdrücken  darf  —  der  Wasserströmung 
wiedergibt,  gewißermaßen  ihre  Hauptströmung  im  Gegensatz  zu  den  störenden 
und  regellosen  Nebenströmungen  (vgl.  S.  62). 

Das  wäre  nun  an  sich  noch  nicht  schlimm.  Müssen  wir  uns  doch  bei  Be- 
schreibung der  Natur  fast  durchweg  damit  begnügen,  Hauptmerkmale  hervorzuheben 
und  das  weniger  Wichtige  oder  das  weniger  Greifbare  zu  vernachlässigen. 

Was  aber  sehr  bedenklich  gegen  diese  Behandlungsart  spricht,  das  sind  zwei 
ganz  andere  Funkte.  Der  erste  liegt  darin,  daß  die  einzige  bisher  für  Turbinen- 
berechnungen aufgestellte  Gesetzmäßigkeit,  nämlich  die  reibungsfreie  Strömung, 
im  eigenen  Wesen  Unstimmigkeiten  mit  der  Wirklichkeit  enthält,  deren  Ver- 
nachlässigung geeignet  ist,  die  konstruktive  Entwicklung  des  jungen  Ingenieurs 
in  ungünstiger  Weise  zu  beeinflussen.  Ist  ja  doch  die  stete  Beachtung  und  pein- 
lichste Bewertung   der  Wasserreibung  neben  der  Beobachtung   der   allgemeinen 
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Gesetze  der  Mechanik  die  wichtigste  und  schwierigste  Aufgabe  für  den  Turbinen- 
ingenieur..  In  ihrer  Beherrschung  liegt  die  Kunst  des  Konstruierens,  und  man 
sieht  leicht  ein^  welche  Gefahren  damit  verbunden  sind,  seine  ganze  Entwicklung 
auf  einer  Grundlage  aufzubauen,  die  diesen  wichtigen  Faktor  nicht  enthält. 

Ich  glaube  daher,  daß  die  Betrachtung  der  reibungsfreien  Strömung,  die  ja 
sicherlich  bis  zu  einem  gewissen  Grad  die  Hauptströmungen  einer  Flüssigkeit 
wiedergeben  kann,  zwar  wohl  geeignet  ist,  das  Gefühl  für  die  Entwicklung  einer 
Strömung  zu  schärfen  und  zu  heben  und  daß  sie,  wie  wir  auch  später  tun  werden, 
mit  Vorteil  auf  gegebene  Kanalformen  angewandt  werden  kann,  daß  es  aber 
verfehlt  ist,  aus   ihr  die  Formen  fiir  neue  Konstruktionen  entwickeln  zu  wollen. 

Als  zweiter  Nachteil  dieser  Methode  kommt  aber  noch  weiter  in  Betracht, 
daß  die  aus  der  Bedingung  reibungsfreier  Strömung  im  allgemeinen  und  wirbel- 
freier Strömung  im  Achsialschnitt  der  Turbine  entwickelten  Schaufelflächen  zum 
Teil  auf  Ausführungsformen  der  Turbinenlaufräder  fuhren,  die  nicht  nur  den 
Gesetzen  kleinster  Reibungsverluste  widersprechen,  sondern  neben  denen  auch 
wichtige  und  bewährte  moderne  Konstruktionen  verschwinden  müßten. 

Daß  die  auf  reibungsfreier  Strömung  aufgebaute  Turbinentheorie  die  gesamte 
in  Frage  kommende  Wassermasse  als  einen  gleichmäßigen  Rotationskörper  auf- 
faßt und  daher  eine  unendlich  große  Schaufelzahl  annehmen  muß,  ist  ein  weiterer 
nicht  unbedeutender  Fehler  gegenüber  der  zur  Verminderung  der  benetzten 
Flächen  verlangften  geringen  Schaufelzahl. 

Störend  wirkt  dazu  auch,  daß  sich  die  für  die  Integrationskonstanten  benötigten 
Anfangs-  und  Endzustände  konstruktiv  oft  nicht  genau  verwirklichen  lassen. 

Ak  fühlbarster  Mangel  aber  zeigt  sich  schließlich  die  Tatsache,  daß  die  Methode 
gerade  da  versagt,  wo  man  sie  am  nötigsten  hätte,  nämlich  bei  der  Betrachtung 
anormaler  Betriebszustände ']. 

Selbstverständlich  sollen  diese  Ausführungen  die  wissenschaftlichen  Leistungen, 
die  in  der  bezeichneten  Richtung  vorliegen,  in  keiner  Weise  herabsetzen.  Man 
wird  aber  zugeben  müssen,  daß  nicht  nur  die  Schwierigkeit  der  mathematischen 
Behandlung  des  wirbelfreien  Strömungsproblems  es  gewesen  ist,  die  seine  An- 
wendung auf  die  Turbinentheorie  hintangehalten  hat.  Im  Gegenteil,  wäre  dies 
Problem  leichter  zu  überschauen,  so  wären  seine  Mängel  wohl  schon  früher  und 
aUgemeiner  hervorgetreten. 

Aus  all  diesen  sowie  aus  den  schon  in  der  Einleitung  zur  Hydraulik  S.  25 
hervorgehobenen  Gründen  verfolge  ich  diese  erste  Behandlungsart  der  Turbinen- 
theorie trotz  ihres  mathematisch  hohen  Wertes  nur  in  bescheidenem  Maße. 

Zu   ihrem  Studium   sei   auf  die  in  der  Fußnote^)  angeführten  Abhandlungen 

<]  Ix>RENZ,  Die  Theorie  in  der  Technik.  Hochschulfestrede.  Danzig  191 1  bei  Schwital&  Rohrbeck. 

»j  Dire  Grundlagen  von  Euler  und  Lagrange,  vgl.  i^'öppL  IV,  1909,  S.  370;  VI,  1910,  S.  355.  — 
Ihre  Anwendung  auf  Rotationshohlräume  von  Prasil,  Schw.  Bauztg.  1903,  i,  S.  203;  auf  Kranzprofile 
and  Schaufel  formen,  Schw.  Bauztg.  1906,  2,  S.  277;  auf  Turbinen  von  Lorenz,  Neue  Theorie  und  Kon- 
struktion der  Kreiselräder,  1906,  2.  Aufl.,  191 1,  von  Bauersfeld  Z.  19 12,  S.  2045.  —  Kleinere  Auf- 
sitze zu  demselben  Thema  finden  sich  in  der  Z.  g.  T.  und  zwar  von  Lorenz,  1907,  S.  53  u.  87, 
1908,  S.  277;  Prasil,   1907,  S.  72;  Kaplan,   1907,  S.  69,  189  u.  205;    1912,  S.  533,  549  u.  565; 

RXEBENSAHM,    I907,    S.  I58;  BAUERSFELD,    1907,  S.  265;   LÖ\VY,    I908,    S.  I33,  I53  U.  I72;    I909,  S.  I97 

tt.  221;  Fischer,  1908,  S.  396;  1909,  S.  458  u.  475;  1910,  S.  196,  216  u.  232;  Langen,  1910,  S.  518. 
VgL  anch  ▼.  Mises,  Theorie  der  Wasserräder  1908. 
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sowie    auf  die   Bremsversuche  *)    hingewiesen,    die   an  zwei  nach    den   Gesetzen 
reibungsfreier  Strömung  konstruierten  Turbinen  ausgeführt  worden  sind. 

Wir  werden  im  folgenden  auf  zwei  verschiedenen  Wegen  eine  andere  Behand- 
lungsweise  anwenden,  die  sich  mit  der  in  der  Einleitung  zur  Hydraulik  in  zweiter 
Linie  beschriebenen  im  wesentlichen  deckt. 

Nach  ihr  lassen  wir  das  innere  Wesen  der  Flüssigkeit  zunächst  völlig  außer 
acht.  Wir  ziehen  lediglich  einen  Anfangs-  und  einen  Endzustand  in  den  Kreis 
unserer  Betrachtung,  schreiben  für  beide  den  mathematischen  Ausdruck  der  Be- 
wegungsgröße bzw.  des  mechanischen  Arbeitsvermögens  an  und  bringen  dann 
die  beiden  Zustände  nach  den  allgemeinen  Gesetzen  der  Mechanik  —  unbe- 
kümmert um  Zwischenzustände  —  mit  einander  in  Beziehung. 

Dazu  benutzen  wir  einmal  den  Flächensatz  und  dann  das  Energiegesetz. 

Im  ersten  Fall  können  wir  für  den  Beharrungszustand  und  fiir  gegebene 
Grenzbedingungen  das  ausgeübte  Moment  der  äußeren  Kräfte  unmittelbar  mit 
mathematischer  Schärfe  angeben. 

Im  zweiten  Fall  benutzen  wir  die  in  der  Hydrodynamik  S.  60  angeführten 
Arbeitsgleichungen.  Auch  hierbei  läßt  die  Genauigkeit  nichts  zu  wünschen  übrig; 
denn  wir  haben  gesehen,  daß  die  Gleichungen  mathematisch  richtig  sind,  insofern 
alle  Energieverwandlungen  in  nichtmechanisches  Arbeitsvermögen  als  Verlust  an- 
gesprochen werden  dürfen. 

So  ist  denn  die  Grundlage,  auf  der  diese  Turbinentheorie  aufgebaut  ist,  durch- 
aus einwandfrei,  und  dasselbe  gilt  fiir  die  sämtlichen  aus  ihr  abgeleiteten  Be- 
ziehungen. 

Daß  bei  der  späteren  praktischen  Messung  der  eingeführten  Energiegrößen 
Vernachlässigungen  gemacht  werden  müssen,  ist  selbstverständlich,  es  ist  aber  ein 
großer  Vorteil,  daß  dieselben  erst  so  spät  in  die  Rechnung  eintreten.  Daß  dabei 
gleichzeitig  die  konstruktive  Freiheit  nach  Möglichkeit  gewahrt  bleibt,  ist  als  eine 
Grundbedingung  zur  Entwicklung  des  Konstrukteurs  wie  des  Turbinenbaues  ganz 
besonders  zu  begrüßen. 

Wenn  ich  nun  im  folgenden  zwei  getrennte  Wege  einschlage,  um  die  Haupt- 
gleichung der  Turbinentheorie  abzuleiten,  so  liegt  das  an  dem  verschiedenen 
Lehr  wert,  den  ein  jeder  von  beiden  darbietet;  denn  während  die  Anwendung 
des  Flächensatzes  die  Trägheitswirkung  des  Wassers  unmittelbar  zur  Anschauung 
bringt,  läßt  die  des  Energiegesetzes  die  jeweiligen  Arbeitsmengen  einschließlich 
der  betreffenden  Arbeitsverluste  klar  erkennen. 

B.  Ableitung  der  Hauptgleichung  aus  dem  Flächensatz. 

I.  Der  Flächensatz. 

Für  jeden  beliebigen  Momentenpunkt  ist  die  zeitliche  Änderung  des  statischen 
Moments  der  Bewegungsgröße  oder  nach  FöPPLs  Bezeichnung']:  »des  Dralls« 
irgend  eines  Punkthaufens  gleich  der  geometrischen  Summe  der  statischen  Momente 

»)  Reichel,   Versuche   an  einer  Lorenzturbine.    Z.  g.  T.  1908,   S.  293   u.  312;    Goldschmidt, 
Bremsergebnisse  einer  Lorenzturbine.     Z.  g.  T.   1909,  S.  65  u.   150. 
»)  FöpPL,  IV,  1909,  S.  137. 
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aller    äußeren  Kräfte.     Bei  Abwesenheit  äußerer  Kräfte,    oder   wenn   die   geo- 
metrische Summe  der  äußeren  Kräfte  durch  den  Momentenpunkt  geht,  beschreibt 
danach  der  Radiusvektor  der  Bewegung  in  gleichen  Zeiten  gleiche  Flächenräume, 
weshalb  man  auch  das  ganze  in  obigen  Worten  ausgedrückte  Gesetz  als   »den 
Flächensatz  c  bezeichnet. 

Er  schreibt  sich  im  rechtwinkligen  Koordinaten- 
system (Abb.  358)  mit  den  Massen  m  und  den  nach 
X,  y  und  z  gerichteten  Kräften  A",  Y  und  Z  und 
den  Geschwindigkeitskomponenten  Cx^  Cy  und  Cz 
z.  B.  für  ein  Moment  um  die  ar-Achse 

3(  Yz  —  Zy]  =  ^^  3  [mcyz  —  mC::y)     (265) 

oder  einfacher  in  Vektoren  zu 


Abb.  358.    Gleichgewicht  am  Volum- 
element. 


wobei   V%x  das  äußere  Produkt  aus  Kraft  und  Hebelarm,    Fcr  das  äußere  Pro- 
dukt aus  Geschwindigkeit  und  Hebelarm  und  85  den  Drall  darstellt. 

Der  Flächensatz  soll  uns  nun  in  erster  Linie  dazu  dienen,  das  Drehmoment  M 
abzuleiten,  das  eine  durch  ein  Turbinenlaufrad  strömende  Wassermenge  auf  die 
Turbinenachse  ausübt. 

IL  Der  Arbeitsvorgang. 

Dazu  müssen  wir  den  Arbeitsvorgang,  wie  er  wirklich  stattfindet,  möglichst 
genau  ins  Auge  fassen.  Wir  haben  im  dritten  Teil  gesehen,  in  welch  verschiedener 
Weise  das  Wasser  das  Laufrad  durch- 
strömt (Abb.  263),  wie  es  ihm  durch  den 
sogenannten  Leitapparat  (z.  B.  Abb.  292, 
303,  304)  zufließt,  und  daß  sowohl  »VoU- 
Turbinen«  (z.  B.  Abb.  271,  273,  276)  aus- 
geführt werden,  deren  Laufradeintritt  vom 
Leitrad  völlig  umschlossen  ist,  als  auch 
>  Teil-Turbinen  €  (z.  B.  Abb.  275,  293,  295, 
304  ,  bei  denen  das  Wasser  nur  auf  einem 
Teil  des  Umfangs  ins  Laufrad  eintritt. 

Da  das  Wasser  das  Laufrad,  wie  oben 
hervorgehoben,  unter  keinen  Umständen 
in  wirbelfreier  Strömung  durchfließt,  sich 
vielmehr  stets  in  wirbelnden  Wogen  durch 
die  ihm  vom  Laufrad  dargebotenen  Quer- 
schnitte hindurchwälzt,  betrachten  wir  der 
Eindeutigkeit  halber  zunächst  nur  ein  ein- 
zebes  Wasserelement  Da  sehen  wir,  daß  es  auf  seinem  Weg  durch  die  Turbine 
einmal  an  eine  Stelle  kommt,  an  der  es  zum  ersten  Mal  einen  Einfluß  auf  die  Lauf- 
radschaufeln bzw.  auf  das  Drehmoment  J/ des  Laufrades  gewinnt.  Diesen  Punkt  be- 
zeichnen wir  als  »Eintrittspunktc  ins  Laufrad  und  geben  ihm  den  Index » i « (Abb.359). 


Abb.  359.    Wasserwege,  dargestellt  in  einem 

axialen    Schnitt    durch    das    Lanfrad    einer 

Zentripetal- Vollturbine. 
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Ebenso  wird  es  einen  Punkt  geben,  an  dem  das  Teilchen  seinen  Einfluß 
auf  Schaufel  und  Torsionsmoment  endgültig  aufgibt.  Er  sei  als  »Austrittspunkt« 
mit  »2«  bezeichnet. 

Ein  anderes  Teilchen,  das  etwa  die  Rotationsfläche,  welche  die  Schaufelein- 
trittskanten umhüllt,  an  der  gleichen  Stelle  durchfließt,  wie  das  erstere,  wird  einen 
andern  Weg  durch  das  Laufrad  zurücklegen  und  dabei  andere  Ein-  und  Aus- 
trittspunkte i'  und  2'  (Abb.  359)  besitzen. 

Dabei  rührt  der  Wechsel  im  Stromverlauf  und  in  den  Lagen  der  Ein-  und  Aus- 
trittspunkte nicht  nur  von  den  Wasserwirbeln  her,  unter  deren  Einfluß  er  völlig 
regellos  verläuft,  sondern  auch  von  den  Schaufeln  des  Laufrades,  zum  Teil  auch 
von  denen  des  Leitrades,  die  ihm  periodische  von  der  Schaufelzahl  abhängige 
Schwankungen  verleihen. 

Dasselbe,  was  hier  für  einen  Wasserweg  galt,  trifft  sicherlich  für  alle  Wasser- 
wege zu,  die  das  Laufrad  erfüllen.  Die  Folge  ist,  daß  wir  in  der  Gesamtheit 
der  Punkte  i  bzw.  2  als  Ein-  und  Austrittsflächen  eigenartige  und  in  gewissem 
Betrag  pulsierende  Gebilde  vor  uns  sehen,  die  nicht  im  gewöhnlichen  Sinn  als 
Querschnitte  anzusprechen  sind.    Es  ist  selbstverständlich,  daß  auch  die  Wasser- 


Abb.  360. 


geschwindigkeiten  und  insbesondere  ihre  für  den  Flächensatz  in  Frage  kommenden 
Ein-  und  Austrittsdreiecke  (Abb.  360)  mit  den  Umfangskomponenten  Cu  bei  dem 
zeitlichen  Wogen  der  Ein-  und  Austrittsflächen  Lage  und  Größe  in  regelloser 
Weise  ändern. 

Für  die  mathematische  Behandlung  kommt  nun  einmal  ein  gedachter  Augen- 
blickswert dieser  wechselnden  Größen  in  Betracht,  für  den  wir  die  erste  An- 
schreibung  des  Flächensatzes  ausfuhren  wollen,  dann  aber  auch  die  Frage,  in 
welchem  Maße  Mittelwerte  der  genannten  Größen  in  die  Rechnung  eingeführt 
werden  können,  um  die  Integration  auszuführen,  deren  Ergebnis  einer  experimen- 
tellen Beobachtung   zugänglich  ist,  und   das  allein  technische  Bedeutung  besitzt 

Zu  letzterem  darf  gesagt  werden,  daß  solche  Mittelwerte,  soweit  die  oben  ge- 
nannten Variationen  von  den  Schaufeln  herrühren  und  periodischer  Natur  sind, 
in  bestimmter  Größe  auftreten,  sobald  der  beobachtete  Zustand  ein  Vielfaches 
der  Perioden  umfaßt. 

Soweit  die  Variationen  dagegen  von  den  Wasserwirbeln  herstammen  und  in 
gewissen  Grenzen  regellos  verlaufen,  versagt  die  Genauigkeit  der  Mittelwerte  inner- 
halb dieser  Grenzen,  sodaß  wir  aus  einer  Reihe  von  Beobachtungen  nicht  auf  die 
Zukunft  des  Vorgangs  schließen  können. 

Abb.  361  möge  das  veranschaulichen.  Dabei  stelle  die  gestrichelte  Kurve 
etwa  die  periodische  Variation  der  Umfangskomponente  Cu^  dar,  die  sich  in  Bruch- 
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teilen  einer  Sekunde  abzuspielen  pflegt.     Durch  Addition  der  nicht  periodischen 
Variationen,    deren  Veränderung  sich  erfahrungsgemäß  über   Minuten,   ja    über 
Bruchteile  von  Stunden  erstrecken  kann,  wie  das  z.  B.  vom  Auftreten  und  Ver- 
schwinden der  Wasserwirbel  eines  Fluß- 
laufs  bekannt    ist,    folgt   dann    die  der 
Wirklichkeit  entsprechende  ausgezogene 
Kurve  der  r»,. 

Bei  Turbinen  mit  guter  Wasserführung 
sind  die  letzteren  Veränderungen  zwar 
meist  so  gering,  daß  sie  sich  unserer 
Beobachtung  entziehen.  Es  sind  aber 
Fälle  bekannt  (vgl.  S.  228),  wo  sie  einen 
Wechsel  von  10  und  mehr  Prozent  des 
Wirkungsgrades  hervorriefen  und  sich 
dabei  über  Stunden  erstreckten. 

Als  besonderer  Fall  muß  schließlich  noch  der  hervorgehoben  werden,  wo  die 
Beobachtung  nur  einen  Bruchteil  der  durch  die  Schaufelzahl  gegebenen  Periode 
umfaßt,  wenn  wir  etwa  die  einzelnen  Phasen  in  der  Beaufschlagung  eines  Pelton- 
bechers  untersuchen  wollen.  Da  müssen  natürlich  die  einzelnen  Augenblickswerte 
punktweise  verfolgt  werden  (vgl.  S.  557 ff,). 


[ L   ,      i 


Abb.  361. 


III.  Anwendung  des  Flächensatzes. 

Die  Anwendung  des  Flächensatzes  beziehe  sich  nun  zunächst  auf  das  Massen- 
element ddtn  eines  Wasserfadens  (Abb.  362),  dessen  Masse  dm  sei,  entsprechend 

der  Gesamtmasse  m  im  ganzen  Laufrad,  die  dann  als  /  dm  bzw.  als  //  ddm   er- 


scheint. 


Abb.  362. 


Abb.  363. 


Für  irgend  ein  solches  Element  ddm  kann  man  sagen,  daß  die  innerhalb  der 
Zeit  dt  erfolgende  Verminderung  des  auf  die  Turbinenachse  bezogenen  Dralls 

—  -7-  Vddm  •  c  •  r 

Ort 

einem  Moment  der  äußeren  Kräfte  —  Vdd^  •  r  das  Gleichgewicht  hält,  das  gleich 
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dem  an  die  Welle  abgegebenen  Moment  ddM  abzüglich  dem  Moment  ist,  das  die 
Schwerkraft  ddG  des  Massenteilchen  um  dieselbe  Achse  hervorbringt. 

Setzen  wir,  um  das  letztere  einzuführen,  entsprechend  den  in  der  Hydraulik 
gewählten  Bezeichnungen  (Abb.  228  S.  168)  den  Winkel  der  Achse  gegen  die 
Vertikale  (Abb.  363  Aufriß)  =  ,a  und  den  der  Umfangsrichtung  gegen  die  Vertikal- 
ebene  durch  die  Achse  =  v,  so  ist  das  äußere  Produkt  VddG  •  r  nach  der  Ab- 
bildung =  ddG  •  sitifi  '  cosp  •  r  und  somit 

—  -j-  Vddni .  c  •  r  =  —  Vdd%  •  r  =  ddM  —  ddG  •  sin/t  •  cosi/  •  r.        (267) 

Diese  Anschreibung  gilt,  einerlei  ob  ein  Beharrungszustand  vorlieget  oder  nicht, 
und  das  Integral  über  die  gesamte  im  Laufrad  zwischen  den  Ein-  und  Austritts- 
flächen befindliche  Wassermasse  gibt  in  jedem  Fall  das  Gesamtmoment  weniger 
der  Schwerkraftwirkung  für  das  betreffende  Zeitelement. 

Eine  solche  Integration  macht  aber  sowohl  bezüglich  der  Bestimmung  der 
Wassermasse  ;«,  wie  der  Zeit  /  praktische  Schwierigkeiten. 

Man  führt  deshalb  eine  Wassermenge  pro  Zeiteinheit  =  (2  in  die  Rechnung  ein. 

Bei  nicht  vorhandenem  Beharrungszustand  wird  diese  Größe  über  den  Weg  des 
Massenelements  nicht  konstant,  sondern  eine  im  allgemeinen  unbekannte  Funktion 
der  Zeit  sein.  Dann  ist  die  Auswertung  des  Integrals  nicht  möglich.  Setzen  wir 
aber  den  Beharrungszustand  oder,  da  wie  bemerkt,  ein  gewisses  pulsierendes 
Wogen  unvermeidlich  ist,  den  Mittelwert  eines  Beharrungszustandes  im  Sinn  der 
obigen  Bemerkungen  für  Q  voraus,  so  gilt  für  jeden  Ort  des  Weges  von  ddnt 
(Abb.  362)  in  gleicher  Weise 

ddm  =     ^    ^  .  dt . 
g 

Durch  Einsetzen  in  obige  Gleichung  fallt  dann  die  Zeit  hinaus  und  wir  be- 
halten: 

—  dVdQ^c  •  r  =  ddM—  ddGsmu  cosvr.  (268) 

Für  den  ganzen  Wasserfaden  zwischen  den  Punkten  i  und  2  (Abb.  362),  wobei 
die  Umfangskomponente  von  c  mit  Cu  (Abb.  360)  bezeichnet  wird,  folgt 

dQ-  —  (/',  Cn^  —  r,  ^«3)  =  dM  —  I ddG s\n/.i  •  cosi/  •  r  (269) 

und    die   Gesamtwirkung    des  Laufrades   schließlich    aus  einer  Summierung  der 
Wirkungen  der  einzelnen  Wasserfaden  als 


y 
g 


\  I dQ-r^Ct,^—  I dQ'  r^c„A  =  M  —  ij  ddG  -  sin/t  •  cos«/ •  r,        (270) 

wobei  die  r,  c^j  und  r^Cn^  den  Veränderungen  unterliegen,  die  sich,  wie  auf  S.  235 
ausgeführt,  auf  den  eigenartig  geformten  Ein-  und  Austrittsflächen  in  dem  be- 
trachteten Augenblick  abspielen. 

Dabei  wird  es  stets  mittlere  r  •  c^  geben,  die  den  Gleichungen  genügen: 


fäQ-c„,r,  fdQ 


^/^a^ 


^1  ^ur  = Q und     r^Cu^  =  ^ (271) 
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Führt  man  diese  ein,  so  kann  man  auch  schreiben 

-— (r,  f „,  —  r, ^,, J  =  M--  1 1 ddGsinu'COSvr  ,  (272) 

darf  aber  nicht  vergessen,  daß  die  r,  •  ^„,  und  r,  •  r«,  dabei  nur  räumliche 
Mittelwerte  nach  der  obigen  Anschreibung  sind,  die  mit  dem  Produkt  aus  dem 
arithmetischen  Mittel  der  Einzelwerte  im  allgemeinen  nicht  zusammenfallen,  und 
deren  praktische  Bestimmung  im  einzelnen  bisher   nur  angenähert  gelungen  ist. 

Mist  das  gesamte  Torsionsmoment  an  der  Turbinenwelle,  j  1  dd G -sm^i - cosv •  r 

kann  nach  der  Abbildung  363  zerlegt  werden  in  ddG  •  sin/i,  das  ist  die  senkrecht 
zur  Achsenrichtung  fallende  Komponente  der  Schwerkraft,  und  in  r  •  cosr,  das 
ist  der  senkrechte  Abstand  von  der  durch  die  Achse  gelegten  Vertikalebene. 

ddG'Smf.1  '  r '  cosv  bildet  daher  das  statische  Moment  der  Kraftkomponente 
ddGsiTifi  von  der  genannten  Vertikalebene. 

Nun  ist  sinu  konstant  für  alle  Gewichtsteilchen  und  man  kann   sonach  das 

Integral  gleich  setzen 

G  •  sin,«  •  rs  •  cosi^,,  (273) 

wobei  G  das  Gesamtgewicht  des  im  Rad  befindlichen  Wassers,  r,  •  cosr,  aber 
den  Abstand  seines  Schwerpunkts  von  der  durch  die  Achse  gelegten  Vertikal- 
ebene darstellt. 

Das  Ergebnis  lautet  sonach 

Q  •  ''-  (^  ^ui  —  ^2 ^«'a)  =M--  G  •  sinft  •  rs  •  cos^.  (274) 

Der  letzte  Summand  verschwindet  für  Turbinen  mit  vertikaler  Welle  u  =  o, 
oder  wenn  der  Schwerpunktsabstand  r,  •  cosr,  des  Wassergewichts  von  der 
Vertikalebene  gleich  Null  wird,  d.  h.  iiir  sämtliche  Laufräder  mit  symmetrischer 
Beaufschlagung,  ^vozu  in  erster  Linie  die  voll  beaufschlagten  Überdruckturbinen 
gehören. 

Zur  hydraulischen  Arbeitsleistung  Z«  kommen  wir  durch  Multiplikation 
des  Moments  mit  der  Winkelgeschwindigkeit  co  desjenigen  Körpers,  der  das 
Moment  nach  außen  überträgt,  d.  h.  des  Laufrades. 

Unter  Beachtung,  daß  10  -  r  =  der  Umfangsgeschwindigkeit  u,  folgt  dann 

Lt  =  M'io  = ^-  (u^  c„,  —  u^ Cu^)  +  G sin a  •  //,  •  cos v, ,  (275) 

eine  Form,  die  wir  ähnlich  schon  bei  der  Entwicklung  der  Arbeitsleistung  eines 
einzelnen  Kanals  in  der  Hydraulik  (S.  169)  kennen  gelernt  hatten. 

Zum  Schluß  möge  nochmals  hervorgehoben  werden,  daß  die  gefundenen 
Gleichungen,  abgesehen  von  den  Einschränkungen  bezüglich  des  Behamings- 
zustandes,  mit  der  Wirklichkeit  in  mathematischer  Schärfe  übereinstimmen,  und  daß 
insbesondere  die  Reibungsverluste  im  Laufrad  unmittelbar  keine  Rolle  spielen,  da 
CS  ganz  einerlei  ist,  auf  welche  Art  ^„,  in  r«,  übergeführt  wird.  Nur  mittel- 
bar sind  die  Reibungsverluste  auf  die  abgegebene  Leistung  dadurch  von  Ein- 
fluß, daß  sie  die  Entwicklung  der  Wassergeschwindigkeiten  mehr  oder  weniger 
hemmen. 
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IV.   Die  Hauptgleichung, 

Auf  die  erste  der  beiden  Formen  der  Hauptgleichung  wird  die  obige  Arbeits- 
gleichung übergeführt,  wenn  man  die  hydraulische  Leistung  Z«  mit  dem  vor- 
handenen Gefälle  H  in  Beziehung  bringt.  Das  Gefälle  multipliziert  mit  dem 
sekundlichen  Wassergewicht   stellt  die  von   der  Natur  gebotene   Arbeitsleistung 

^  ^^^  ^^^  /.  =  Ö  .  y  .  H\  (276) 

Das  Verhältnis  der  hydraulischen  Leistung  Z«  zu  ihr  bildet  den  hydraulischen 

Wirkungsgrad  €  ^)  j 

fi  — 
L 

Durch  Einsetzen  von  Li  =  L  -  e  =  Q  -  y  -  H-  e  folgt  dann  die  erste  Form 
der  Hauptgleichung  als: 

g'  H'  e^^u^c^^  —  u^Cu^  +  7.—  sin/i  •  Us  •  cosvs .  (277) 

Für  Vollturbinen  sowie  für  Teilturbinen  mit  symmetrischer  Beaufschlagung 
oder  mit  vertikaler  Achse  vereinfacht  sie  sich  zu 

g'  H'  E  =  u^  Cu^  —  u^ Cu^  .  (278) 

C.  Ableitung  der  Hauptgleichung  aus  dem  Energiegesetz. 

I.   Die  Energiegleichungen. 

Nunmehr  möge  die  Hauptgleichung  noch  auf  eine  zweite  Art  abgeleitet  werden, 
die  zwar  etwas  langwieriger  ist,  uns  aber  von  vornherein  auch  mit  den  Energie- 
verlusten in  Beziehung  bringt  und  weitere  Einblicke  in  die  ganze  Wasserführung 
der  Turbine,  sowie  in  die  Aufteilung  der  Gefälls-  und  Druckgrößen  gewährt,  als 
es  bei  der  Entwicklung  aus  dem  Flächensatz  der  Fall  war. 

Entsprechend  unseren  Darlegungen  in  der  Hydraulik  (S.  60)  vergleichen  wir 
hier,  und  zwar  der  Eindeutigkeit  wegen,  zunächst  für  ein  Wasserelement  die  ihm 
in  zwei  verschiedenen  Lagen  x  und  y  innewohnenden  mechanischen  Arbeits- 
vermögen nach  der  Beziehung 

Z/'.  +  >5x  +  —  =  //^  +  //^  +  -^  +7^  +  iV,  [90] 

2g  -^  ■'         2g 

die  nach  dem  Energiegesetz  aussagt,  daß  die  Summe  des  aus  Lagen-,  Druck- 
und  Bewegungsenergie  bestehenden  Arbeitsvermögens  in  einem  Punkte  x  gleich 
derselben  Summe  im  Punkte  y  ist,  vermehrt  um  die  im  Innern  umgewandelte 
oder  nach  außen  abgegebene  verlorene  Energie  R  und  die  nach  außen  nützlich 
abgegebene  Energie  N. 

Nach  dieser  Beziehung  ist  man  in  der  Lage,  das  Arbeitsvermögen  eines 
Wasserelements  in  ganz  beliebigen  Punkten  des  Weges  zu  vergleichen,  den  es 
vom  Oberwasser  durch  die  Turbine  bis  zum  Unterwasser  zurücklegt. 

Man  bemerkt  gegenüber  der  auf  dem  Flächensatz  aufgebauten  Ableitung,  daß 
die  Anschreibung   hier    noch    über   das  Laufrad   hinaus  erstreckt   werden  kann, 


^)    Die   genauere   Definition   von   Gefalle   und   Wirkungsgrad   kann   erst  im   nächsten   Abschnitt 
S.  248  fF.  gebracht  werden. 
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sowie   daO  sie  keinen  Beharrungszustand  voraussetzt,  sondern  so  allgemeine  Gültig- 
keit besitzt  wie  unsere  Energiegleichung  selbst  (vgl.  S.  60  ff). 

Der  Betrachtung  wollen  wir  zunächst  acht  Punkte  unterziehen,  in  denen  das 
Wasserelement   acht  für  die  Betriebsverhältnisse  charakteristische  Durchflußquer- 


'v/:^-'////y/7. 


Abb.  364.    Die  charakteristischen  Punkte  von  zwei  in  eine  geschlossene,  horizontale  Zentripetal- 

Vollturbine  eingezeichneten  Wasserwegen. 

schnitte  auf  seinem  Wege  durch  die  Turbinenanlage  durchströmt.    Diese  »charakte- 
ristischen Punkte«  seien  mit  folgenden  Indizes  bezeichnet  und  mögen  sich  befinden 

;Abb.  364): 

1.  >r«    in  der  Zuleitung  oder  im  Hochreservoir, 

2.  *€^    im  Eintritt  in  die  Turbine,  d.h.  da,  wo  der  Verantwortungsbereich 

der  Turbine  beginnt, 

3.  to<  im  Leitradaustritt, 
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4.  » I «    im  Laufradeintritt  da,  wo  die  Abgabe  nützlicher  Arbeit  an  das  Lauf- 

rad beginnt, 

5.  >2«  im  Laufradaustritt  da,  wo  die  Abgabe  nützlicher  Arbeit  an  das  Lauf- 

rad beendet  ist, 

6.  »3«  im  Beginn  des  Saugrohrs, 

7.  »4«  im  Ende  des  Saugrohrs, 

8.  >a«  im  Austritt,   im  Unterwasser  da,  wo  der  Verantwortungsbereich  der 

Turbine  beendet  ist. 

Lage  und  Gestalt  dieser  unter  i — 3  und  6 — 8  angeführten  charakteristischen 
Querschnitte  können  beliebig  und  feststehend  angenommen  werden,  während 
die  Ein-  und  Austrittsquerschnitte  des  Laufrades,  die  von  der  wechselnden  Arbeits- 
abgabe der  Wasserströmung  abhängen,  wie  S.  233  ausgeführt,  eigenartige  und 
pulsierende  Formen  besitzen.  Mit  welchen  Zahlenwerten  wir  sie  in  die  Turbinen- 
berechnung einzusetzen  haben,  kann  erst  aus  späteren  Erörterungen  geschlossen 
werden,  die  mit  Bremsergebnissen  bestimmter  Konstruktionen  angestellt  sind. 
Vorläufig  muß  es  genügen,  anzugeben,  wo  wir  uns  die  fraglichen  Querschnitte  und 
Durchflußpunkte  ungefähr  zu  denken  haben.  Das  ist  in  Abb.  364,  die  den  Schnitt 
durch  eine  geschlossen  eingebaute  zentripetale  Vollturbine  mit  horizontaler  Welle 
wiedergibt,  für  zwei  Wasserelemente  und  ihre  schätzungsweise  angenommenen 
Wege  zur  Darstellung  gebracht.  Dabei  ist  besonders  darauf  hinzuweisen,  daß 
sich  die  charakteristischen  Punkte  im  allgemeinen  für  jede  betrachtete  Strömungs- 
linie an  verschiedenen  Orten  befinden  werden. 

Im  Gegensatz  zu  diesen  nicht  einfachen  Betrachtungen  macht  die  Anschreibung 
der  betreffenden  Arbeitsgleichungen  selbst  keinerlei  Schwierigkeit,  wenigstens  so- 
lange als  nützliche  Arbeitsabgabe  nach  außen  nicht  in  Frage  kommt. 

Wir  erhalten  für  den  Übergang  von  Punkt  z  nach  ^,  wobei  das  Gefäß  in  Ruhe, 
d.  h.  N  =  o  ist,  ,  , 

I.     H,  +  h,  +  -'-=H,  +  h,  +  -^  +  R,,  (279) 

2g  2g 

Die  Reibungshöhen  R  bezeichnen  wir  jeweils  mit  dem  Index  des  Endpunkts, 
d.  h.  Re  =  Reibung  zwischen  s  und  e,  R^  =  Reibung  zwischen  c  und  o  usw. 
In  gleicher  Weise  ergibt  sich  für  den  Übergang  von  e  nach  o 

2.   /^,  +  //,  +  ^  =  /4  +  Ä„  +  i°-  +  /e„  (280) 


und  ebenso  von  o  bis  i 


cl  .,...€' 


3.     H,  +  h,+    °^  =  H,  +  I,,  +  --^  +  R,.  (281) 

Für  den  Durchgang  durch  das  bewegte  Laufrad  würde  die  Gleichung  ent- 
sprechend die  Form  annehmen: 

y/.  +  Ä.  +  If^  = //,  +  >^,  +  If^ + /?,  +  .V. 

Diese  Anschreibung  würde  uns  aber,  wie  weiter  unten  gezeigt  werden  soll, 
keinen  Einblick  in  den  Arbeitsvorgang  des  Laufrades  gewähren.  Das  gelingt 
vielmehr,  wenn  man  die  Arbeiten  betrachtet,  die  relativ  zum  Laufrad  geleistet 
werden,  gewissermaßen  mit  den  Augen  eines  Beobachters,  der  sich  im  Laufrad 
befindet,  d.  h.  für  den  das  Laufrad  in  Ruhe  ist. 
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Für  ihn  scheint  sich  das  Wasser  mit  der  sogenannten  Relativgeschwindigkeit  w 
zu  bewegen,  die  sich  nach  Abb.  360  aus  der  absoluten  Geschwindigkeit  c  und  der 
Umfangsgfesch windigkeit  u  zusammensetzt. 

Wir  wären  danach  geneigt,  einfach  die  auf  das  Laufrad  bezogenen  > relativen 
Arbeitsvermögren«  wie  vorhin  einander  gleich  zu  setzen  und  zu  schreiben: 

/^.  +  Äx  +  — =^.  +  Ä,  +  — +  ^. 


Abb.  365.     Elementarwege  eines  Wasserteilchens  im  Laufrad.- 

Das  ist  aber  offenbar  nur  dann  richtig,  wenn  der  Nullpunkt,  auf  den  sich  das 
relative  Arbeitsvermögen  bezieht,  fiir  die  Dauer  der  Betrachtung  ungeändert  bleibt, 
d.  h.  wenn  während  dieser  Zeit  keine  Beschleunigungsarbeiten  an  unserem  mit- 
fahrenden Beobachter  ausgeübt  werden.  Solche  Arbeiten  treten  aber  auf,  wenn 
I.  das  Laufrad  seine  Winkelgeschwindigkeit,  2.  der  Beobachter  seine  Entfernung 
von  der  Drehachse  und  3.  wenn  er  seine  absolute  Höhenlage  verändert. 

Camer  er,  Wasserkraftmaschinea.  x6 
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Im  allgemeinen  Fall  können  diese  drei  Möglichkeiten  gleichzeitig  auftreten. 
Um  hierfür  die  Änderung  des  relativen  Arbeitsvermögens  kennen  zu  lernen,  be- 
stimmen wir  zunächst  die  von  dem  Wasserelement  ausgeübten  aktiven  Kräfte,  die 
aus  Trägheits-  und  Schwerkraftswirkung  (vgl.  S.  136)  bestehen,  und  bilden  durch 
ihre  Multiplikation  mit  den  im  Laufrad  zurückgelegten  Wegen  die  geleisteten 
relativen  Arbeiten.  Ihnen  sind  dann  die  Arbeiten  gleichzusetzen,  die  auf  den- 
selben Wegen  von  den  Widerständen  verrichtet  werden,  die  von  den  Druckdiffe- 
renzen und  von  der  Reibung  herrühren. 

Da  wir  zur  Bestimmung  der  Trägheitswirkung  hier  nicht  mit  der  Verzögerung 
der  absoluten  Geschwindigkeit  rechnen  können,  müssen  wir  die  Verzögerung  der 
relativen  Geschwindigkeit  und  die  der  Umfangsgeschwindigkeit,  sowie  die  so- 
genannte Zusatzverzögerung,  wie  S.  175  gezeigt,  geometrisch  addieren. 

Die  Rechnung  ergibt  sich  dann  in  folgender  Weise  kurz  für  den  Raum,  wie 
sie  im  letzten  Abschnitt  der  Hydraulik  (S.  181)  bei  einem  rotierenden  Kanal  für 
die  Ebene  durchgeführt  worden  war. 

In  Abb.  365  sind  die  Elementarwege  des  Wasserteilchens  zur  Anschauung 
gebracht.  Dabei  bedeute  dl  das  Element  des  Relativweges  im  Laufrad,  df  die 
senkrecht  zu  dl  vorhandene  Querschnittsfläche  des  Wasserelements  von  der  Masse 
ddm^  dessen  Rauminhalt  durch  das  Produkt  df  ^  dl  festgelegt  werden  möge. 

Durch  die  schräg  gestellte  Drehachse  des  Laufrades  ist  eine  Vertikalebene 
gelegt,  die  die  Vertikale  V  enthält  und  den  Winkel  /i  zwischen  V  und  der  Achse 
erkennen  läßt.  Das  Wasserteilchen  befinde  sich  in  a.  Sein  Elementarweg  in 
der  Umfangsrichtung  des  Rades  udt  sei  ad^  in  Richtung  der  Relativbewegung 
im  Rad  dl  =  w  -  dt  =^  af,  ad  ist  auf  die  oben  genannte,  nach  a  verschobene 
Vertikalebene  in  ac  projiziert  (ac  =  udt  •  cosi/).  Weiter  ist  ac  auf  die  Vertikale  V 
projiziert:  ab  =  ac  -srnf^i,  so  daß  ad  =  udt '  cos v  '  sin ft.  Auch  durch  dl  ist 
eine  Vertikalebene  gelegft,  die  den  Winkel  f  und  die  Projektion  von  dl  auf  die 
Vertikale  al  erkennen  läßt,     al  =  dl  •  cos^. 

Dazu  beachten  wir  nun,  wie  oben  erwähnt,  daß  die  für  die  absolute  Trägheits- 
wirkung maßgebende  absolute  Beschleunigung  bzw.  Verzögerung  sich  als  die  geo- 
metrische Summe  aus  der  Verzögerung  des  Fahrzeugs  und  der  der  Relativbewegung 
des  Wassers  im  Fahrzeug,  sowie  aus  einer  sogenannten  Zusatzverzögerung  ergibt, 
die  von  der  Drehung  des  Fahrzeugs  herrührt. 

Wie  früher  (S.  175)  werden  wir  dabei  auch  hier  die  Verzögerungen  des  Fahr- 
zeugs, sowie  die  der  Relativgeschwindigkeit  zerlegt  in  die  tangentiale  und  in  die 
radiale  Richtung  in  die  Rechnung  einfuhren,  da  sich  die  erstere  dann  einfach  als 
Umfangsverzögerung,  die  letztere  als  Zentrifugalverzögerung  anschreiben  läßt. 

Danach  ergeben  sich: 

I.  Die  aktiven  Arbeiten  durch 

I.  die  Trägheitswirkung,  bestehend  aus 

a)  Verzögerung  der  Umfangsgeschwindigkeit 
a)  in  der  Umfangsrichtung: 

Kraft  =  —  ddm  —r- , 

dt 

du 
Arbeit  in  dl  ^=^  —  ddm  •    ,-  •  dl  -  cos/J    (Abb.  360  und  365), 


w^ 
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da  ß  den  Winkel  zwischen  ;/  und  dl  bezeichnet, 
ß)  in  der  Radialen: 

Kraft  (zentrifugal)  =  ddmtD^r^ 

Arbeit  =  ddmvD^r  •  dl  •  cos%  , 
wobei  Ol  die  Winkelgeschwindigkeit  des  Laufrades  und  x  den 
Winkel  zwischen  dl  und  dem  Radius  darstellt  (Abb.  365). 

b)  Verzögerung  der  Relativgeschwindigkeit 

a)  in  der  Tangente  an  den  relativen  Wasserweg: 

Kraft  =  —  ddm  •  — ,—  , 

dt 

Arbeit  =  —  ddm  •  —7-  •  dl , 

dt 

ß)  im  Krümmungsradius  q  des  relativen  Wasserwegs: 

Kraft  (zentrifugal)  =  ddm 

Arbeit  =  o , 
da  die  Kraft  1.  zw  dl\ 

c)  Zusatzverzögerung: 

Kraft  =  —  ddm  •  2  •  w  •  z£/  •  sin  qp  , 
wobei  (p  =  Winkel  zwischen  dl  und  Drehachse, 

Arbeit  =  o , 
da  die  Kraft  ±  auf  der  Ebene  durch  dl  und  die  Drehachse; 
2.  die  Schwerkrafts Wirkung: 

Kraft  =  ddm  •  g , 
Arbeit  =  ddm  *  g '  dl  -  cos  ^ ; 

n.  die  widerstehenden  Arbeiten 

1.  durch  Druckzunahme  in  Richtung  dl\ 

Arbeit  =  df-  dh  *  y  -  dl  =  ddm  •  g  *  dh^ 
da  df  senkrecht  zu  dl  angenommen, 

2.  durch  die  Schleppkraft  der  Reibung  (S.  148): 

Kraft  =^dfdR'y    (R  =  Widerstandshöhe), 
Arbeit  =  df'  dR  -  y  •  dl  =^  ddm  •  g  -  dR , 
da  sie  gleichfalls  in  Richtung  von  dl  fallt. 

Nun   setzen  wir  die  aktiven  Arbeiten  den  widerstehenden  gleich,  wobei  ddm 
wegfallt^  und  erhalten: 

du  dw 

—  -j- -  dl  -  cosß  -{-  (a^rdlcosx —   j-dl  +  gdl  -  cos^  =  g  -  dk'\'g  -  dR .     (282) 
dt  dt 

Zuon  Zweck  der  Integration  formen  wir  etwas  um.     Mit 

—  =  7£/,    wcosß  =  Wu     und     dl cosx  =  dr 

vereinfaclien  sich  die  drei  ersten  Glieder.  Das  vierte  Glied  verlangt  aber  noch 
eine  eigene  Überlegung,  dl  cos  ^  entspricht  der  Projektion  des  Relativwegs  auf 
die  Vertikale  {al  Abb.  365).  Nun  legt  aber  dl  mit  der  Bewegung  des  Lauf- 
rades selbst  in  der  Zeit  dt  einen  Weg  zurück,  dessen  Projektion  auf  die  Vertikale 

i6* 


-^ —  =  /  dHro  =  //«. 
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«rf/«  cosvsin|t£  beträgt  [ab  Abb.  365;  vgl.  Abb.  241,  S.  179).  Um  diesen  Betrag 
wird  daher  die  absolut  gemessene  Höhendifferenz^  —  0^// (negativ,  da  Hm  Rich- 
tung der  Schwerkraft  abnimmt)  der  Lage  des  Wasserelements  vor  und  nach  der 
Zeit  dt  größer  ausfallen  als  die  Projektion  des  stillstehend  gedachten  rf/,  so  daß 

—  dH=^  al  -\'  ab  ^=^  ^/cosf  +  t/dtcosvslnfi .  (283) 

Durch  Einsetzen  folgt 

—  zi'udu  +  cü^rdr  —  zudzu  —  gdH  —  g ti dt  cos rsmi-i  =  gdh  -{-gdR    (284) 

— ^ — -  —  dH  —  udt  cosvsinu  =  dk  +  dR,         285 

^  2g  2g  '^  ^      ^^ 

Integriert  von  Laufradeintritt  bis  -austritt,  d.  h.  von  i  bis  2,  ergibt  sich 

a  3  2 

-  *  fzi'^du  +  f~'-^'''\  +  ^ii~— '  +H,—  //.  -  fudf cos vsin u  =  //, - A,  +/?,. 
W  7      2^-  2^  !  '  (286) 

Dabei  kann  — —    als    eine   im  Zeitelement  dt  wirksame  Arbeitshöhe  dlf:v 

g 
aufgefaßt   werden,    die    der  Änderung   der  Umfangsgeschwindigkeit   u    und    der 

*7i'udu 

.    ^      -"        (287) 

stellt  dann  die  Summe  der  betreffenden  während  des  Durchlaufs  des  Wasser- 
elements durch  das  Rad  zur  Wirkung  kommenden  Arbeiten  dar. 

Entsprechend  möge  die  Summe  der  durch  das  Integral  / — -  dargestellten 

Arbeitshöhen  durch  eine  Höhe  Hu  bezeichnet  werden.       x  {288) 

a 

Am  einfachsten  aber  läßt  sich  lu dt cosv sin fi  interpretieren,  das  nach  Abb.  365 

I 
nichts  andres  ist  als  die  Projektion  der  Summe  der  einzelnen  Umfangswege  71dl 

auf  die  Vertikale.     Diese  Summe  wollen  wir  als  >Schwerkraftsglied«   und  mit 

Hx  bezeichnen.  (289) 

Durch  Einsetzen    und*  Umstellung    erhalten  wir    dann   die   Beziehung  für  die 

Änderung  des  relativen  Arbeitsvermögens  in  der  Form 

H,  +  /i,  +  '^  =  H,  +  /i,  +  '-^^  +  Rr+H^-Hu+Hx,  (290) 

2g  2  ^ 

die  sich  ohne  besondere,  später  zu  besprechende  Annahmen  nicht  weiter  ver- 
einfachen läßt. 

Ein  Vergleich  mit  der  Arbeitsgleichung,  wie  sie  für  das  relative  Arbeitsvermögen 
bei  einer  gleichmäßigen  und  horizontal  verlaufenden  Bewegung  des  Gefäßes  als 

angeschrieben  werden  konnte,  zeigt  deutlich,  in  welcher  Weise  die  durch  Be- 
schleunigung  und  Drehung,  sowie  durch  die  Änderung  der  Höhenlage  des  be- 
treffenden Laufradkanals  bzw.  Wasserfadens  hervorgerufenen  Arbeitshöhen 

a  2  a 

rzuudji        -^         Pio'^dir'^)  x      rr         P    1 

Hw=^  \-       -,     /r „  =  1  -    ^         und     // x  =  ludtcosvsinu 
J      g  ^f      2g  J 

XX  I 

in  die  Rechnung  eintreten. 
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Diese  Energiegleichungen  können  natürlich  auch  zwischen  beliebigen  andern 
als  den  zuerst  ausgewählten  charakteristischen  Punkten  aufgestellt  werden. 

Insbesondere  erscheint  es  gelegentlich  erwünscht^  zu  besondern  Untersuchungen, 
sowie  zum  Vergleich  mit  andern  Festsetzungen  in  der  Literatur '),  noch  die  durch 
die  endlichen  Dicken  der  Laufradschaufeln  hervorgerufenen  besondern  Ein-  und 
Austrittsstörungen  durch  eigene  Indizes  der  Betrachtung  zugänglich  zu  machen. 
Demnach  bezeichnen  wir  mit  Index  '  den  Zustand  unmittelbar  nach  erfolgtem 
Eintritt  und  mit  Index  "  den  unmittelbar 
vor  dem  Beginn  des  Austritts  (Abb.  366). 
An  Reibungsverlusten  im  Laufrad  sind 
dann  folgende  Arbeitshöhen  zu  unter- 
scheiden: 

Eintrittsverlust  R  von  i  bis  ' , 

Austrittsverlust  R'  von  "  bis  2, 

Zwischenliegender  Verlust  R^  von  '  bis  ", 

während  fiir  das  ganze  Laufrad  einschließ- 
lich R  und  R'  der  Radverlust  mit  Rr 
bezeichnet  werden  möge.  Die  entsprechen- 
den Größen  von  //«,,  Hu  und  Hx  seien  durch  gleiche  Indizes  unterschieden. 

Damit  läßt  sich  die  Gleichung  für  den  Durchgang  durchs  Laufrad  in  drei 
Gleichungen  (4,  5  und  6)  zerlegen,  die  ohne  weiteres  durch  die  folgenden  An- 
schreibungen  an  Hand  von  Abb.  366  verständlich  sind: 


Abb.  366. 


tv\ 


,W 


H,-VK  +  —  =  H'  +  H  + 

2g  2g 


4-  -^'  +  Hw  —  H'u  +  Hx , 


'S 


tv 


^  2g  2g 


J^a  J 


r/a 
W 


^^\ 


2g  ^  ^  2g 

und  deren  Addition  für 


Ä'  +  ^  +  R"  =  Rr ,     Hw  +  Hw^  +  HZ  =  H<a, ,     Hi  +  H^,^  4-  Hu  ===  Hu , 

Hx  +  Hx^  +  Hx  =  Hx 

wieder  auf  obige  Gleichung  führt. 

Für  den  weiteren  Verlauf  des  Wassers  von  Punkt  2  über  3  und  4  nach  a 
schreiben  wir,  da  keine  nützliche  Arbeit  nach  außen  abgegeben  wird,  unsere 
Gleichungen  wieder  für  das  absolute  Arbeitsvermögen  an  und  erhalten 


(291) 

(292) 


(293) 


')  Manche  Verfasser  legen  den  Punkt  l ,  der  den  Beginn  der  Arbeitsabgabe  kennzeichnen  soll, 
nach  erfolgtem  Eintritt.  Dadnrch  yerliert  die  Hauptgleichung  ihre  allgemeine  Bedeutung,  indem  eine 
erentoeUe  Arbeitsabgabe  durch  Eintrittsstoß  in  ihr  nicht  erscheint. 
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Damit  haben  wir  die  Energiegleichungen  für  den  Wasserdurchfluß  durch  eine 
Turbinenanlage  abgeleitet.  Ihrer  Bedeutung  wegen  seien  sie  zu  besserer  Übersicht 
noch  eigens  zusammengestellt. 


I.  { 


I.     I/.  +  /u+^  =//,  +  /ie  +  —  +Rn 


II. 


tt'' 


w 


f9 


4.     H,  +  K  +  -^=H'  +  h'  +  :^-\.R-  +  H'„  —  H',+H',, 


Tv" 


u/" 


5.     H'  +  h'  +~  =  H"+  h"+-=—-\-R,+H^-H.,+H,,, 


"9 


w: 


6.    /r'+Ä"+— =Ä  +  //,  +  -^v+ie"+//i-/r;+//;', 


^g 


2g 


IIL 


7.     H^  +  K  + 


8.    K  +  K  + 


"'    =H,  +  h+    '3 


2g 


2g 


+  K. 


2g  4  ^    '      2^     '        ^' 

2^  2g 

Von  diesen  neun  Gleichungen  umfassen  die  drei  ersten  den  »Druckbereichc 
vom  Zulaufgerinne  bis  zum  Eintritt  ins  Laufrad ,  die  drei  nächsten  den  >  Rad- 
bereich« mit  dem  Durchfluß  durch  das  Laufrad  und  die  drei  letzten  den  Wasser- 
abfluß vom  Laufrad  durch  das  Saugrohr  bis  zum  Untergraben  als  den  »Saug- 
bereich« . 

Durch  jeweilige  Addition  der  Gleichungen  einer  Gruppe  erhalten  wir  die  drei 
folgenden  durch  römische  Ziffern  unterschiedenen  Gleichungen  ^  die  uns  später 
noch  öfters  beschäftigen  werden. 


I.        H.  +  h::+'^'^   =   H^  +  h,+^+R,, 

2g  2g 


(294) 


ZV^ 


ZV 


II.     H,  +  h,  +  -±^=.H,  +  h,  +  ^-l  +  Rr+H^-Hu  +  H,,       (295) 


2g 


2g 


in.   Ä:  +  //,-f- 


wobei 


2g  2g 


(296) 


Re+Ro  +  R^  =  Rd  =  Reibung  im  Druckbereich,  (297) 

R'+R^+R:'  =  Rr  =  Reibung  im  Radbereich,  {298) 

R^-{-R^  +  Ra  =  Rs  =  Reibung  im  Saugbereich.  (299] 

Diese  Energiegleichungen  entsprechen  dem  allgemeinsten  Fall  einer  beliebigen 
Wasserbewegung  bei  beliebig  bewegtem  Laufrad.  Daß  die  Gewichtsmenge  ädm  -g 
weggefallen  ist,  bedeutet  keine  Einschränkung,  da  die  Gleichungen  stets  mit  einer 
beliebig  gewählten  Gewichtseinheit  multipliziert  gedacht  sein  können. 
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Ist  diese  Gewichtseinheit  eine  Elementargröße,  so  sind  die  ihr  beigefügten 
GröOen  unmittelbar  meßbar.  Sie  entsprechen  dagegen  im  Sinnne  unserer  Aus- 
führungen in  der  Hydraulik  (S.  6i)  gewissen  Mittelwerten,  wenn  die  Größe  des 
Wassei^ewichts  endlich  ist. 

Wesentliche  Vereinfachungen  der  Energiegleichung  II  für  das  Laufrad  treten  ein: 

1.  Wenn  die  Winkelgeschwindigkeit  des  Laufrades  gleichmäßig  ist, 
dann  wird  , 

Hw  =  \wndu  =  o ,  (300) 

z 

da  du  =  o^    während  im  Ausdruck  für  Hu  die  Winkelgeschwindigkeit  unter  das 
Diflferentialzeichen  treten  kann,  so  daß  mit 

J         2g  J         2g  J      2g  2g 


w*  ^^    .    ,     .   wl    .   ut  — «? 


IL   Ä;  +  >4.  +  -j  =  Ä;  +  Ä.  +  ^+-i^+Ä,+Ä,.         (302) 

2.  Wenn  der  Wasserdurchfluß  gleichmäßig  ist. 

Damit  können  wir  dem  Ausdruck  //*  =  1  udt  cos  v  sin  f^i    eine    einfache   Aus- 

X 

legung  geben.  Denn  wir  sind  dadurch  in  der  Lage,  wie  auch  schon  bei  der 
Ableitung  der  Hauptgleichung  durch  den  Flächensatz  geschehen  (S.  236),  das 
Zeitintegral  über  den  Durchgang  des  Massenelements  ddm  durch  das  Laufrad 
auf  das  Raumintegral  der  in  einem  beliebigen  Zeitpunkt  einen  Wasserfaden  er* 
füllenden  Wasserelemente  dQ  •  dt  zurückzuführen.  Wenn  wir  nämlich  in  unseren 
Arbeitsgleichungen  S.  236  ddmg  durch  dQydt  ersetzen  und  dt  als  gemeinschafl- 
lichen  Faktor  wegstreichen,  so  bleibt  das  letzte  Glied  in  der  Form: 


j  dQyudtcosvsm^ . 


Nun  ist  dQydt  einfach  das  Wassergewicht  pro  Zeitelement  in  einem  Wasser- 
faden. Es  ist  für  gleichmäßigen  Wasserdurchfluß  konstant  und  sei  mit  ddG  be- 
zeichnet. ddG'Sln^L  ist  seine  senkrecht  zur  Drehachse  auftretende  Gewichts- 
komponente, die  gleichfalls  im  Integrationsbereich  ihren  konstanten  Wert  behält, 
während  ucosv  veränderlich  ist.  Schreiben  wir  statt  dessen  (arcosv^  so  zeigt 
sich  r-cosv  als  Normalabstand  des  Wasserelements  von  der  Vertikalebene  durch 
die  Drehachse  (Abb.  363),  und  wenn  wir  nun 

I ddGsin^  •  wrcosv  =  dG  •  sin/i  •  cj  •  r,  •  cos n  (303) 

I 
setzen,    so    ist   dG  einfach   das  Wassergewicht   des   betreffenden   Wasserfadehs 
zwischen  den  Punkten  i  und  2  und  TsCosp,  ist  der  Abstand  seines  Schwerpunkts 
von  der  genannten  Vertikalebene,     w  •  r,  =  u,  bezeichnet   dann   die  Umfangs- 
geschwindigkeit dieses  Schwerpunkts. 
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In  diesem  Fall  hebt  sich  dQ  aus  der  Energiegleichung  nicht  hinaus.    Sie  lautet 
bei  gleichzeitig  konstanter  Winkelgeschwindigkeit: 


und  für  eine  endliche  Wassermenge 
n.    Ä;  +  Ä.  +  ^  =  ^.  +  /^.  +  ^  +  ^-^  +  Ä.  +  ^.sm^-«,-cosn. 

3.  Wenn  das  Laufrad  dazu  symmetrisch  beaufschlagt  ist  oder  wenn 
seine  Drehachse  vertikal  steht,  wird  jeweils  //j^  =  o,  da  im  einen  Fall  der 
Schwerpunkt  des  Wassergewichts  in  die  Drehachse  fallt  [Ug  =  o),  im  andern  Fall 
sin  jU  =  o  ist. 

Dann  erhält  Gleichung  II  die  Form 

II.     H,  +  K  +  '^=H,  +  h,  +  'f^+'^^^^-  +  Rr.  {306) 

Bevor  wir  nun  die  Aufstellung  der  Hauptgleichung  vornehmen,  sollen  die 
Größen  näher  besprochen  werden,  die  wir  als  »Gefalle«  und  »Wirkungsgrad« 
bezeichnen. 

II.   Das  Gefälle. 

Wenn  wir  hier  von  dem  Gefalle  reden,  das  der  Wasserkraftmaschine  zu  Gebote 
steht,  so  denken  wir  dabei  nicht  an  das  Relativgefalle  eines  Flußlaufs,  sondern 
an  die  Differenz  zwischen  der  mechanischen  Energie,  die  das  Wasser  beim  Eintritt 
in  die  Maschine  mitbringt,  und  der  Energie,  mit  der  es  nach  dem  Arbeitsvorgang 
entlassen  werden  muß. 

In  diesem  Sinne  kann  man  von  einem  »Energiegefalle«  reden,  das  z.B.  zwischen 
den  Punkten  s  und  a  (Abb.  364)  durch  den  Ausdruck 

(//,+  Ä.+  1^.-  (/^,  +  >5„+^))ßy  (307) 

dargestellt  wird  und  das  dem  gesamten  im  genannten  Bereich  ausnutzbaren 
Energiebetrag  entspricht. 

Der  Ausdruck  besteht  aus  dem  sekundlichen  Wassergewicht  und  einem 
Klammerausdruck,  der  Lagen-,  Druck-  und  Geschwindigkeitshöhen  enthält  und,  wie 
die  Umschreibung  »  _    3\ 

\[H.  -  Ha)  +  (//.  -  ha)  +  ^^^)  QY  (308) 

erkennen   läßt,    die    Summe    darstellt  aus   dem    »Lagengefalle«   H^ — //]«,    dem 

»Druckgefalle«  fh  —  ha  und  dem  »Geschwindigkeitsgefälle  -^ Diese  Summe, 

über  die  gewünschten  Grenzen  genommen,  nennen  wir  nun  im  besondern  Sinne 
das  betreffende  Gesamtgefälle  und  bezeichnen  es  mit  dem  Buchstaben  //^, 
so  daß  9  _    « 

H^  =  H.-Ha  +  k,-ha  +  '^-^'  (309) 

Multipliziert  mit  dem  sekundlichen  Wässergewicht  ergibt  es  die  in  denselben 
Grenzen  zur  Ausnutzung  vorhandene  Energfie. 
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Für  die  Beurteilung  der  Turbine  allein  schaltet  man  die  Zuleitung,  die  von 
Fall  zu  Fall  sehr  verschiedene  Dimensionen  annehmen  kann,  meist  aus  und  be- 
grenzt den  Verantwortungsbereich  zwischen  den  Punkten  e  und  a  (Abb.  364). 

Das  reine  Turbinengefälle,  das 
mit  H  bezeichnet  sei,  ergibt  sich 
dann  zu  (310) 

//=//,_//„  + Ä,  _//,  + f^  •). 

In  manchen  Lehrbüchern  wird 
als  Turbinengefalle  ein  Ausdruck 

H,  —  H,^h,-  lu  +  -'^'  definiert. 

Darin  ist  die  Forderut^  einge- 
schlossen, die  Turbine  solle  das 
Wasser  mit  der  Geschwindigkeit 
c^  =0  aus  dem  Saugrohr  (Abb.364) 
entlassen.  Das  erscheint  nicht  be- 
rechtigt. Denn  wenn  c^  bzw.  die 
Geschwindigkeit  c^^  nach  dem 
Saugrohr  (Abb.  367)  kleiner  ge- 
wählt wird,  als  die  durch  die  ört- 
lichen Verhältnisse  gegebene  Ab- 
fluOgeschwindigkeit  e»  im  Unter- 
graben sein  kann,  so  ist  zu  ihrer  Entwicklung  eine  neue  GefallshÖhe  nötig,  die 
nicht  nur  neue  Verluste  im  Gefolge  hat,  sondern  auch  die  Messung  von  Z^-  illu- 
sorisch macht. 

Abb.  367  zeigt  diesen  Fall  in  aus- 
gesprochener Weise,  wobei,  wenn  wir 
von  Rdbungsverlusten  absehen,  einfach 


Abb.  367. 


H^  =  //.  +  - 


,  und  woraus  man  er- 


kennt, daQ  durch  eine  Verkleinerung  von 
f*  bzw.  von  c^  unter  c^  nichts  gewonnen 
wird. 

Die  Differenz  zwischen  Ober-  und 
Unterwasserspiegel  bezeichnen  wir  als 
»Nettogefalle«  mit  //„  ').  Bei  geschlosse- 
nen Turbinen  (Abb.  364)  wird 

H^=H,  +  k^  —  H^—h^.    (311)  Abb-368. 

Bei  offenen  Turbinen  (Abb.  368)  fallt  der  Abschnitt  ^bisc  weg.  Wir  behalten 
/^,  =  ^,  +  Ä,-//,-Ä„. 

')  Diese  Defiiiiäon  wurde  nach  dem  Vorschlag  des  Verfassers  auf  der  Berliner  Konrerenz  lur 
Vernnheitlichuog  der  Bezeichnungen  im  Turbinenbaa  angenommen.  Z,  g.  T.,  1906,  8.393  und 
Z..  1906.  S.  1993- 

'   Besonders  einlenchtend,  wenn  die  Punkte  e  und  a  in  die  Wasserspiegel  gelegt  werden,  wodurch 
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^«  d 

Dabei  kann  häufig  die  Differenz  der  Geschwindigkeitshöhen  — vernach- 
lässigt werden,  womit  //"  :^  /^„  .                                                                ^ 

Mit  der  Festsetzung  des  Gefälles  H  oder  der  von  der  Natur  gebotenen  Energie 
Q  '  y  '  H  ist  dann  in  jedem  Fall  der  Wirkungsgrad  bestimmt  als  das  Verhältnis 
der  abgenommenen  zur  dargebotenen  Leistung. 

III.   Die  Wassermengen  und  die  Wirkungsgrade. 

Nicht  die  gesamte,  der  Turbine  zugeführte  Wassermenge  fließt  durch  das 
Laufrad.  Ein  kleiner  Teil  derselben  strömt  durch  den  unvermeidlichen  Spielraum 
zwischen  Laufrad  und  Gehäuse  (den  Kranzspalt  K,  5.,  Abb.  527,  S.  440)  und 
geht  als  sog.  Spaltverlust  (S.  542)  für  die  nützliche  Arbeitsabgabe  verloren. 

Wir  haben  somit  zu  unterscheiden: 

1.  die  der  Turbine  zugefiihrte  Gesamtwassermenge  Qg^ 

2.  die  durch  das  Laufrad  fließende  Wassermenge  ß?  ^i^  um  den  Spaltverlust  ßr 
kleiner  ist  als  Qg^ 

entsprechend  folgt  dann: 

3.  die  der  Turbine  mit  Qg  gebotene  Gesamtleistung 

Lg=Qg-r^H  (312) 

und 

4.  die  dem  Laufrade  mit  Q  gebotene  Leistung 

L=Q^y'H,  (313) 

und  es  ist  hervorzuheben,  daß  in  den  Arbeitsgleichungen  der  voran- 
gegangenen Abschnitte  durchweg  nur  mit  den  dem  Laufrad  zugefiihrten 
Wassermengen  und  Energien  gerechnet  wurde. 

Was   die  abgegebenen  Arbeitsleistungen   anbetrifft,   so  ist  einmal   die 
oben  entwickelte, 

5.  von  der  Wassermenge  Q  an  das  Laufrad  abgegebene   »hydraulische  Lei- 
stung« i«  hervorzuheben,  und 

6.  die  von  der  Turbinenwelle  nach  außen  geleitete  »effektive  Leistung«  Lg, 

Die  effektive  Leistung  ist  kleiner  als  die  hydraulische,  einmal  um  die  durch 
die  Lager-  und  Stopfbüchsen,  sowie  die  Radseitenreibung  hervorgerufenen  Ver- 
luste Zr,  und  dann  um  die  mit  dem  Spaltverlust  verknüpfte  Arbeitsleistung  L^. 

Den  Verhältnissen  dieser  Leistung  entsprechen  dann  die  verschiedenen  Wir- 
kungsgrade, und  zwar  bezeichnen  wir  mit 

«  =  ^  (3H) 

den  »Hydraulischen  Wirkungsgrad«,  als  das  Verhältnis  zwischen  der  an  das  Lauf- 
rad abgegebenen,  hydraulischen  zu  der  dem  Laufrad  zugefiihrten  Leistung,  mit 

e  =  ^r  (315) 

den  »Effektiven  Wirkungsgrad«  als  das  Verhältnis  der  effektiven,  von  der  Turbine 
abgegebenen  zu  der  der  Turbine  zugeführten  Leistung. 
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Beide    sind    durch   den    >  Mechanischen  Wirkungsgrad  i;c   derart    miteinander 

verknüpft,   daß  ,     ,, 

e  =  e'r].  (316) 

Er  läßt  sich  nach  der  Anschreibung 

e         Le    L        Lt     L  .       . 

^  =  -7  =  7""  *  7~  =  7^  •  7~  =  '?'•  •  '^^  (317) 

in  zwei  Faktoren  zerlegen,  von  denen  rir=  j^  den  Wirkungsgrad  der  rotierenden 

L  Q 

Teile  (Lager-,  Stopfbüchsen«,  Radseitenreibung),  rjv  =  >-   und  auch  =  ~  den 

-^g  \lg 

Wirkungsgrad  der  —  für  den  Spaltverlust  maßgebenden  —  Spaltdichtigkeit  darstellt. 

IV.  Die  Hauptgleichung. 

Die  Hauptgleichung  ergibt  sich  nun  einfach  durch  eine  Addition  der  in  Ab- 
schnitt II  aufgestellten  Energiegleichungen. 

Soll  der  Verantwortimgsbereich  der  Turbinenanlage  schon  in  der  Zuleitung 
des  Wassers  beg^innen,  so  addieren  wir  die  neun  Gleichungen  von  jsr  bis  a,  soll 
er  erst  vom  Eintritt  in  die  Turbine  gerechnet  werden,  so  sind  die  Gleichungen  2 
bis  9  von  e  bis  a  zusammenzuzählen. 

Im  ersten  Fall  erhalten  wir,  unter  Einsetzen  der  Werte 

H.  +  K^-~-Ha-h,-^^  =  H,  [3O9I 

"nd  (3,8) 

H,-R,=  ''^^^--^-^^->rH^-H,+H,.  (319) 

Im  zweiten  Fall  ergibt  sich  mit 

H,  +  h,+  -^^  ^  Ha-  /u  --  ^  =  H        [310] 

und 

K,  +  R,  +  R'  +  R,  +  R'  +  R^  +  R^  +  Ra=-R     (320) 

ji^R='SjZ^^^\ji:^^H^^Hu+H:c.  (321) 

2g  2g 

Wenn  man  nun  beachtet,  daß  die  verfugbare  Energie  des  Massenteilchens  ddm 
gWich  ddin  -  g  -  H^  seine  hydraulischen  Verluste  gleich  ddmgR^  der  hycjraulische 
Wirkungsgprad  £  nach  vorigem  demnach  gleich 

_  ddmgH—  ddmgR  _  H—R.    ,  _  H^  —  Rg 

^  —  "       ddmgH  -      H        ^'^^'    ^^  ~       Hg      ' 

so  ergibt  sich  die  Hauptgleichung  auch  als 

Hgeg=-'-    ^--' ''^+H„-.Hu+H,  (322) 

"i  »w  •  0  a  9  9 

//«  ^ -'-  -  -^ ^  +H„-Hu+  //, .  (323) 

2g  2g 
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Dabei  ist  zu  beachten,  daß  das  Produkt  Hg-  tg  stets  gleich  //"•  €  ist,  daß  es  fiir 
dieses  Produkt,  und  damit  auch  für  die  Größe  des  rechts  vom  Gleichheitszeichen 
stehenden  Ausdrucks,  somit  einerlei  ist,  wo  man  den  Verantwortungsbereich  der 
Turbine  begrenzt.  Es  kann  ja  auch  die  Definition  von  Gefälle  und  Wirkungs- 
grad, die  der  Willkür  des  Forschers  überlassen  ist,  keinen  Einfluß  auf  die  wirklich 
auftretenden  Wassergeschwindigkeiten  ausüben,  die  rechts  vom  Gleichheitszeichen 
stehen.  Und  man  ist  deshalb  wohl  berechtigt,  für  Hg  -  Bg^=  H  e  einen  eigenen 
Ausdruck,  etwa  //,•  =  »Ideelles  Gefalle«,  einzuführen,  das  ohne  Verluste  dieselbe 
Leistung  hervorbringen  würde,  wie  das  Gefalle  Hg  oder  H  mit  den  Reibungs- 
verlusten [He  =  Hi  Gl.  324). 

So  sind  die  beiden  Gleichungen  für  die  verschiedenen  Verantwortungsbereiche 
mathematisch  genau  gleichartig  und  wir  wollen  uns  daher  im  folgenden  darauf 
beschränken,  nur  die  zwischen  den  Punkten  e  und  a  aufgestellte  Hauptgleichung 

He='^^:^^'^^^<+H.-H,.+H. 

2g  .2g 

näher  ins  Auge  zu  fassen. 

Für  ihre  Zuständigkeit  gilt  genau  das,  was  S.  243  ff.  bei  Diskussion  der  Energie- 
gleichung n  auseinandergesetzt  wurde,  d.  h.  sie  gilt  in  obiger  Form  für  jede 
Wassermenge  und  jede  Art  der  Wasser-  und  Laufradbewegung.  ^ 

—^du  weg 


ul—u" 


und    — Hu  wird  ^  — ^ •    Bei  gleichmäßiger  Wasserströmung  kann  Hx  ersetzt 

G  ^^ 

werden  durch  -^sin^«/,cosr,,  d.h.  für  den  Behamingszustand  lautet  die  Haupt- 
gleichung allgemein 

He  —  — ^ ^-^ — ?-  -h  -^  sm.«  .  Us  •  cos  v,  325 

und  geht  schließlich  bei  symmetrischer  Beaufschlagung  oder  vertikaler  Turbinen- 
achse in  die  einfache  Form  über: 


r« 


2g  2g  ^^ 

Prüfen  wir  schließlich  noch,  zu  welchem  Ergebnis  man  durch  Anschreibung 
der  Gleichung  für  die  Änderung  der  absoluten  Energie  im  Laufrad  (vgl.  S.  240) 
und  nachfolgende  Addition  sämtlicher  Energiegleichungen  geführt  wird,  so  zeigt 
sich,  daß  bei  der  Summation  die  sämtlichen  Geschwindigkeiten  hinausfallen  und 
daß  z.  B.  zwischen  e  und  a  überbleibt: 

^'  +  '^^  +  7^  =  ^-  +  ^-  +  7^  +  ^+^> 

2g  2g 

d.  h.,  wie  nicht  anders  zu  erwarten,  der  Ausdruck  des  Energiegesetzes 

Gefalle  weniger  Reibungshöhe  =  nützlich  abgegebene  Arbeitshöhe; 
ein  Ergebnis,  das  keinerlei  Einblick  in  die  Arbeitsverhältnisse  der  Turbine  gewährt. 
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D.  Allgemeine  Diskussion  der  Hauptgleichung. 

Ich  habe  die  Ableitung .  der  Hauptgleichung  nach  dem  Flächensatz  und  nach 
dem  Energiegesetze  in  den  beiden  vorangegangenen  Abschnitten  so  ausführlich 
behsoidek,  nicht  nur  weil  sie  die  Grundlage  der  Turbinentheorie  bildet,  sondern 
auch  der  belehrenden  Einblicke  wegen,  die  eine  genaue  Betrachtung  der  Strömungs* 
Vorgänge  in  die  Arbeitsweise  des  Wassers  gewährt,  deren  Untersuchung  uns  im 
folgenden  noch  öfters  beschäftigen  wird. 

Dazu  gibt  die  räumliche  Zerlegung  der  verschiedenen  Kraftkomponenten  und 
ihre  Behandlung,  nach  d«n  Gesetzen  der  Mechanik,  wie  das  z.  B.  bei  Aufstellung 
des  Schwerkrafi^liedes  durchgeführt  wurde,  eine  willkommene  und  wichtige  Ge- 
l^enheit,  den  Anfanger  in  solche  Probleme  einzuführen.  Auch  sollte  es  ja,  wie 
ich  in  der  Einleitung  zu  den  Vorlesungen  hervorgehoben  habe,  unser  vornehmster 
Grundsatz  sein,  uns  über  die  Tragweite  von  Vernachlässigungen  jederzeit  Rechen- 
schaft zu  geben. 

Stellen  wir  nun  die  gefundenen  Ergebnisse  zusammen,  so  zeigt  sich,  daß  wir 
mit  Hilfe  des  Flächensatzes  die  Hauptgleichung  für  den  Beharrungszustand  in 
der  Form  ^ 

gHe  =  u^Cu^  —  u^c^^  +  -ß.—  sin.«£  •  Us -  cosv,      [277] 

erhalten  hatten. 

Bei  Anwendung  des  Energiegesetzes  hatten  wir  zunächst  keinen  Beharrungs- 
zustand vorausgesetzt,  wonach  sich 

•         H,  =  "'  ^^ '  -  '^^'  ^H„-H„  +  H.        [323] 

ergeben  hatte,  was  dann  für  den  Beharrungszustand  auf 

2g  2g  Qy      '  ^^  ^^ 

zurückgeführt  werden  konnte. 

Wenn  wir  nun  aus  den  Geschwindigkeitsdreiecken  Abb.  360  nach  dem  Cosinus- 
Satz  anschreiben:  ,         a   .     « 

C\  —  W,  +  «,  =  2«jf,  COSCf,  =  2U^Cn^ 
^l-''^l  +  K  =  2U^C^  COSa,  =  2U^Cu^  , 

so  erkennt  man  leicht,  wie  durch  Einsetzen  dieser  Beziehung  die  Identität  der 
ersten  mit  der  zweiten  Form  der  Hauptgleichung  hergestellt  wird.  In  Zukunft 
werden  wir  dann  je  nach  Bedarf  die  eine  oder  die  andre  anwenden. 

Q 

Was  das  letzte  Glied  unsrer  Hauptgleichung:  —^ —  sin/*  •  u,  -  cos«/,  angeht,  das 

wir  als  Schwerkraftglied  bezeichnet  haben,  so  ist  es  bisher  in  der  Literatur  des 

Maschinenbaus  m.  W.  nicht  erwähnt  worden.    Wir  hatten  es  in  ähnlicher  Form 

schon   bei   Ableitung   der  Kraftwirkungen   abgelenkter   Strahlen  S.  156    kennen 

gelernt,  und  seine  Notwendigkeit  sieht  man  leicht  ein,  wenn  man  die  übliche  Form 

der  Hauptgleichung  ohne  Schwerkraftglied  etwa  auf  den  extremen  Fall  anwendet, 

in  dem  ein  Wasserstrahl  durch  ein  schräg  gestelltes  Laufrad  mit  «,  =  u^    (nach 

Abb.  369),  dessen  Schaufeln  so  ausgebildet  sind,  daß  vom  Wasser  keinerlei  Druck 

auf  sie  ausgeübt  wird,  hindurchfallt. 
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Man  erkennt  dabei,  daß  c^  infolge  des  Fallgesetzes  gegen  ^>,  zugenommen 
hat,  ohne  daß  eine  Arbeitsentnahme  von  selten  des  Rades  erfolgt  ist  Hier  ver- 
sagt somit  die  übliche  Gleichung  e^H'=:  u,c^,  —  u,c^,.  Erst  durch  die  Einführung 
des  Schwerkraftgliedes  löst  sich  der  Widerspruch. 

Eine  solche  Überlegung  hatte  mich  auf  die  Existenz  dieses  Gliedes  geführt 
Sein  mathematischer  Nachweis  machte  dann  in  der  Anschreibung  des  Flächen- 
satzes keine  Schwierigkeit,  während  er  in  der  Ableitung  der  Hauptgleichung  nach 

dem  Energiegesetz  erst  nach  Er- 
kenntnis der  Verschiebung  des 
Nullpunkts  fiir  dl  •  cos^  gegenüber 
dem  vonfl'//'(S.  243  f.)  aufgefunden 
wurde. 

Die  praktische  Bedeutung  des 
Schwerkraftgliedes  ist  freilich  nicht 
gerade  hoch  zu  veranschlagen.  Wir 
haben  S.  248  gesehen,  daO  es  w^- 
fallt,  sobald  die  Turbine  eine  verti- 
kale Welle  besitzt  oder  voll  be- 
aufseht^  ist.  Das  letztere  trifft 
für  das  wichtigste  Gebiet  der  zen- 
tripetalen Vollturbinen  (Francis- 
turbinenj  zu.  Aber  auch  bei  den 
Teilturbinen  mit  unsymmetrischer 
Beaufschlagung  und  '  gleichzeitig 
horizontal  oder  schräg  gestellter 
"^  *  *^^f  Achse  kann  man  dieses  Glied  im 

Abb.  369.    AtbdKrreiM  Laufmd.  allgemeinen      deshalb     vernach- 

lässigen, weil  die  hier  allein  in 
Frage  kommenden  Gleichdruckturbinen  (Feitonturbinen)  nur  bei  so  hohem  Ge- 
falle Verwendung  zu  finden  pflegen ,  daß  die  im  Laufrad  au^eübte  reine 
Arbeit  der  Schwere  gegenüber  der  lebendigen  Kraft  des  Strahles  gar  keine 
Rolle  spielt. 

Wir  werden  daher  auch  hier  das  Schwerkraftglied  weglassen,  bleiben  uns 
aber  der  betreffenden  Vernachlässigung  bewußt  und  behalten  uns  vor,  geeigneten 
Falls  auf  die  richtigere  Gleichung  zurückzi^reifen. 

Damit  werden  wir  gleichzeitig,  wie  bemerkt,  von  der  Größe  der  Wassermenge 
Q  und  des  Wassergewichts  G  unabhängig,  und  die  Hauptgleichung  schreibt  sich 
in  den  vereinfachten  Formen: 


C-P2^ 


und 


gHs  =  «,c,,  —  u,c„,  [278] 

2£-I/e  =  c'  —  ifj  -J-  aj  —  ^»  +  w'  —  "'  1 


[326] 


oder  noch  etwas  übersichtlicher: 


g{H-  R)  ==  ,.c..  ■ 


£{H-  R)  = 


-  wl-\-  ul 


(327) 
(328) 
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Gelegentlich  fuhren  wir  auch  die  auf  die  Gefallseinheit  bezogene  Reibungshöhe 
als  —  =  ^  ein,  wodurch  e  =  — 77 —  =  i  —  ^  . 

Zur  weiteren  Diskussion  dieser  Gleichungen  möge  nun  zunächst  hervorgehoben 
werden,  in  welch  hohem  Mäße  die  physikalische  Bedeutung  und  praktische  Reali- 
sierbarkeit der  hier  versammelten  Größen  verschiedenartig  ist. 

Was  zunächst  die  Bedeutung  der  Größen  rechts  vom  Gleichheitszeichen  an- 
geht, so  fanden  wir  aus  der  Ableitung  der  Hauptgleichung  durch  den  Flächen- 
satz, daß  sie  nichts  andres  darstellen  als  die  von  der  sekundlichen  Masseneinheit 
an  das  Laufrad  abgegebene  Leistung  in  kgm,  und  zwar  wird  dieses  Ergebnis 
nur  beeinflußt  durch  den  Anfangs-  bzw.  Endzustand  der  mit  der  betreffenden 
Masse  verknüpften  Geschwindigkeiten. 

Wie  die  Geschwindigkeiten  zustande  kamen,  welche  Wege  sie  zurückgelegt  und 
welche  Hemmungen  sie  auf  ihren  Wegen  erfahren  haben,  spielt  hier,  und  das 
verdient  besondere  Beachtung,  gar  keine  Rolle.  Es  ist  deshalb  auch  nicht  mög- 
lich, was  gelegentlich  versucht  worden  ist,  auf  die  in  einer  Turbine  auftretenden 
Reibui^^erluste  zu  schließen,  wenn  man  nur  die  hydraulische  Leistung  Lt  =  Mu 
mit  den  beim  Versuch  aufgetretenen  Massen  und  Geschwindigkeiten  in  Be- 
ziehung' setzt. 

Mit  einer  solchen  Anschreibung  wendet  man  nur  die  dynamische  Grund- 
gleichung bzw.  den  Flächensatz  auf  die  in  der  Turbine  bewegte  Wassermasse 
an  und  die  Schwierigkeiten  ihrer  praktischen  Durchführung  bleiben  auf  die 
Messung  der  Anfangs-  und  Endzustände  bzw.  auf  die  der  abgegebenen  Arbeit 
beschränkt.  Dabei  handelt  es  sich  um  Schwierigkeiten,  die  zwar  für  genaue  Be- 
obachtungen oder  für  Neukonstruktionen  gewiß  nicht  klein^  und  immer  nur  mit 
einiger  Annäherung  zu  überwinden  sind,  aber  doch  in  keinem  Verhältnis  stehen 
zu  den  Schwierigkeiten,  die  uns  dann  entgegentreten,  wenn  wir  diese  mathematisch 
verhältnismäßig  einfachen  Beziehungen  der  Mechanik  zur  Hauptgleichung  der 
Turbinentheorie  erweitem. 

Das  geschah  in  der  Ableitung  nach  dem  Flächensatz  dadurch,  daß  wir  die 
besprochene  nützliche  Arbeit  der  Arbeit  gleichsetzten,  die  unserer  Wasser- 
kraftanlage zu  Gebote  steht,  vermindert  um  die,  die  durch  die  Reibungswider- 
stände verloren  geht,  und  in  der  Ableitung  mit  dem  Energiegesetz  dadurch,  daß 
wir  die  Energiemengen  an  den  charakteristischen  Punkten  der  Turbine  mitein- 
ander verglichen. 

Den  Störenfried  bUden  auch  hier,  wie  wir  das  früher  (S.  6,  Einleitung)  schon  aus- 
fuhrlich betont  haben,  die  Reibungsverluste,  unter  welchem  Begriff  wir  alle  ver- 
lorenen hydraulischen  Arbeitsmengen  zusammenfassen.  Sie  stehen  in  einem  höchst 
verwickelten  Zusammenhang  mit  den  in  der  Hauptgleichung  auftretenden  Geschwin- 
digkeiten der  Endzustände,  denn  nicht  nur  diese  kommen  hierbei  in  Betracht,  son- 
dern auch  alle  die  Größen,  die  den  gesamten  hydraulischen  Reibungsverlust  R 
hrw.  den  hydraulischen  Wirkungsgrad  e  der  Turbine  beeinflussen,  insofern  sie 
nur  mit  den  in  der  Hauptgleichung  auftretenden  Geschwindigkeiten  in  Funktion 
stehen.  Zu  ihrer  Bewertung  muß  man  daher  den  ganzen  Strömungsverlauf  in 
der  Turbine  mit  den  sämtlichen  Wassergeschwindigkeiten,  Reibungs-  und  Wirbel- 
verlusten kennen,   die  von  der  konstruktiven  Formgebung  aller  betroffenen  Teile 
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einerseits  und  von  dem  jeweiligen  Betriebszustand  der  Turbine  andrers 
dii^  sind. 

Zur  mathematisch  restlosen  Auswertung  der  Haup^leichung  benöti 
daher  noch  eine  zweite  Gleichung^  in  der  R  als  Funktion  der  sämtlich 
erwähnten  Größen  gegeben  ist.  Wir  werden  im  5.  Teil  einen  Versuch  i 
diese  Funktion  zu  berechnen.  In  befriedigender  Weise  ist  diese  Aufgabe 
bis  heute  noch  nicht  gelungen,  und  ihre  Lösung  wird  wohl  stets  als  das 
rigste  Problem  der  Turbinentheorie  bestehen  bleiben. 

Was  schließlich  die  Größe  des  Gefälles  H  anbetriflft,  die  durch  die  Gl< 

H  =  He+  h,+  ^'^  Ha-  ka-     ^^ 


2g  2g 

definiert  ist,  so  gibt  sie  zu  besonderen  Schwierigkeiten  keinen  Anla£ 
Messung  der  Größen,  aus  denen  sie  aufgebaut  ist,  läßt  sich  im  allge 
mit  befriedigender  Genauigkeit  ausführen,  dazu  treten  diese  Größen  - 
das  interessiert  hier  am  meisten  —  als  gegebene  Naturdaten  in  die 
gleichung  als  Konstante  ein,  da  sie  für  einen  bestimmten  Betriebszustaiid 
die  äußeren  Verhältnisse  gegeben  sind.  Ja  wir  werden  sogar  sehen,  d 
absolute  Größe  des  Gefälles  für  den  Wirkungsgrad  «  in  weiten  Grenzen  ni 
imtergeordnete  Rolle  spielt. 

Der  tatsächliche  Vorgang,  nach  dem  sich  bei  Inbetriebsetzung  einer  1 
die  verschiedenen  Arbeiten  einstellen,  erfolgt  dann  ganz  analog  dem  Fa 
wir  in  der  Hydraulik  S.  92  uns  die  Frage  vorlegten,  welches  die  größte  \^ 
geschwindigkeit  sei,  die  sich  zwischen  zwei  Behältern  einstellen  kann. 

Dort  fand  sich  aus  einer  Anschreibung  des  Energiegesetzes  zwischen  I 
und  Austritt  (Abb.  136  mit  o  imd  2  bezeichnet). 


.3 
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oder  mit  unsrer  neuen  Definition  des  Gefälles: 

H=He  +  ke  +  —  —  Ha-fu-  ^'' 


2g  2g' 

H=R, 

daß  die  Geschwindigkeiten  nur  unmittelbar  vom  Gefalle  abhängen,  indem  : 
lange  wachsen,   bis  die   von  ihnen  hervorgerufenen  Reibungsverluste  das 
Gefalle  aufzehren. 

Ähnlich  ist  es  auch  hier,  nur  daß  bei  den  Turbinen  noch  die  nach  i 
abgegebene,  durch 

=  Z,j 

g 

dargestellte  hydraulische  Leistung  hinzukommt,  indem 

wird.  ^ 

Hier  wachsen  sonach  die  Geschwindigkeiten  solange,  bis  der  durch  sie 
vorgerufene  Reibungsverlust  mit  der  nach  außen  abgegebenen  Arbeitslei« 
dem  Gefälle  das  Gleichgewicht  hält. 
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Bei  der  außerordentlich  verwickelten  Art,  in  der  die  Reibungsverluste  von  den 
Geschwindigkeiten  abhängen,  erscheint  es  zur  Einführung  in  das  Verständnis  der 
Turbinentheorie  zweckmäßig,  zunächst  die  Aufgabe  dadurch  zu  vereinfachen,  daß 
man  die  Reibungsverluste  in  einem  der  Betrachtung  unterzogenen  engeren  Betriebs- 
bereich  der  Turbine  als  konstant  annimmt,  ähnlich  wie  wir  auch  schon  bei  der 
Hydraulik   zum  Studium  gewisser  Strömungsvorgänge  die  Reibung  konstant  und 
gelegentlich  auch  gleich  Null  gesetzt  haben,  und  dieser  Weg  ist  hier  um  so  mehr 
geboten,  als  die  Untersuchung  der  Reibungsfunktion  nicht  mehr  allgemein,  sondern 
nur  an  Hand  ganz  bestimmter  Turbinenkonstruktionen  durchgeführt  werden  kann. 
Damit   erscheint  dann  R  bzw.  e  •  H  oder  Hi  gegeben  und  die  gegenseitige 
Abhängigkeit  der  Geschwindigkeiten  wird  zu  einer  mathematisch  einfachen  Aufgabe. 
Dabei  zeigt  sich  aber  auch  deutlich  die  durch  die  große  Zahl  der  Variabein 
bedingte  außerordentliche  Freiheit  in  der  Anwendung  der  Hauptgleichung;  denn 
innerhalb  der  Grenzen,  in  denen  b  als  konstant  angesehen  werden  darf,  erscheinen 
die  Geschwindigkeitsgrößen  als  unabhängige  Veränderliche. 

In  dieser  Freiheit  liegt  z.  T.  die  mannigfaltige  Entwicklung  des  Turbinenbaues, 
die  auch  heute  noch  nicht  abgeschlossen  ist. 

Zusammenfassend  kann  somit  gesagt  werden:  die  gegenseitige  Abhängigkeit 
der  in  der  Hauptgleichung  auftretenden  5  bzw.  7  Größen  wird  gebildet: 

1.  Durch  eine  aus  dem  Flächensatz  entwickelte  mathematisch  einfache  Be- 
ziehung der  Geschwindigkeiten. 

2.  Durch  eine  im  Energiegesetz  eingeführte,  mathematisch  höchst  verwickelte 
Beziehung  der  Reibungsverluste  R  bzw.  des  Wirkungsgrades  e  zu  den  Geschwin- 
digkeiten, eine  Beziehung,  in  der  nicht  nur  die  Geschwindigkeiten  der  Haupt- 
gleichung, sondern  sämtliche  in  dem  Verantwortungsbereich  der  Turbine  auftreten- 
den Geschwindigkeiten,  dazu  die  räumliche  und  OberflächenbeschafTenheit  der 
Kanäle,  die  Druckverhältnisse  und  noch  manches  andre  eine  Rolle  spielen. 

Durch  dieses  Hineinwirken  von  Größen  in  den  Funktionsbereich  der  Haupt- 
gleichung, die  nicht  in  ihr  enthalten  sind,  zeigt  sich,  daß  sie  in  der  Tat  das 
Problem  nur  zum  Teil  bestimmt,  im  scharfen  Gegensatz  zu  der  aus  dem  Flächen- 
satz entwickelten  Momentengleichung,  die  in  sich  völlig  geschlossen  und  be- 
stimmt war. 

Zu  dem  gegebenen  Funktionsbereich  der  Hauptgleichung  treten  daher  für  die 
konstruktive  Ausführung  noch  neue  Bedingungen  hinzu,  die  wir  erst  an  späterer 
Stelle  besprechen  können. 


E.  Allgemeine  rechnerische  Behandlung 

der  Hauptgleichung. 

Nach  den  im  vorigen  Kapitel  ausgesprochenen  Grundsätzen  wollen  wir  nun- 
mehr eine  rechnerische  und  anschließend  eine  graphische  Behandlung  der  Haupt- 
gleichung unter  der  vereinfachenden  Einschränkung  durchführen,  daß  der  hydrau- 
lische Wirkungsgrad  b  konstant  zu  setzen  sei.  Dabei  soll  über  die  an  den 
verschiedenen  Stellen  der  Turbine  auftretenden  hydraulischen  Drucke,  die  an- 
schließend im  Abschnitt  G.  besprochen  werden,  zur  allgemeinen  Lösung  des 
Problems  keine   andere  Bedingung  vorausgesetzt  werden,   als  daß  diese  Drucke 

Camerer,  Wasserknftmaschinen.  \*j 
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sich   weit   genug  über   dem  absoluten  Nullpunkt  befinden,  um  Vakuumerschei- 
nungen mit  entsprechendem  Abfall  des  Wirkungsgrades  auszuschließen. 

Erst  später  werden  wir  in  die  Hauptgleichung  die  besonderen  Druckbedingungen 
einfuhren,    die   sich  aus  bestimmten  und  eigenartigen  Konstruktionsgrundsätzen, 

wie   z.  B.   für  die  Gleich- 
*  druckturbinen,  ergeben. 

Danach  braucht  man 
zur  Berechnung  einer  der 
in  der  Hauptgleichung  auf- 
tretenden Geschwindigkei- 
ten bei  gegebenem  H  und 
geschätztem  «  nach  der 
ersten  Form  (Gl.  278)  noch 
die  Annahme  von  3,  nach 
der  zweiten  Form  (Gl.  326) 
die  Annahme  von  5  nur 
durch  die  Dreiecksbedin- 
gungen (zwei  Seiten  größer 
als  dritte  Seite)  beschränk- 
ten, aber  sonst  willkürlichen 
Größen,  und  hierin  liegt  die 
Schwierigkeit  für  eine  all- 
gemeine Behandlung  der 
Gleichung,  die  auf  eine  gra- 
phische Methode  hinweist. 
In  besonderen  Fällen  aber, 
wo  bestimmte  Forderungen 
von  vornherein  vorliegen, 
ist  die  rein  rechnerische 
Durchführung  am  Platz. 

Meist  handelt  es  sich 
bei  ihr  um  die  Bestimmung 
der  Umfangsgeschwindig- 
keit«, bei  vorgeschriebenen 
Austrittsverhältnissen  des 
Laufrades. 

Dazu  ersetzen  wir  nach 
dem  Sinussatz  c^  durch  u^ 
(Abb.  360),  indem 


sinft 


u. 


sin(i8o  — (of,  +  /5^,)) 
Durch  Einsetzen  in  gH^  =  u^c^  cosa,  —  u^c^  cosa^ 


und  Auflösen  nach  w,  folgt 

(329) 


l/r    rt  ^  sin(a,  -f-/:^,) 

^        r   ^'^  a  «  «'    cos«,  sm/5f,   ' 

und  durch  trigonometrische  Umformung  der  Winkelfunktion  außerhalb  der  Klammer 
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ergibt  sich  die  für  die  rechnerische  Behandlung,  besonders  mit  dem  Rechenschieber, 
bequemere  Form: 

«X  =  ^[gHE  +  u^c^  cosaj  (i  +  tga,  •  tg (90  — /:/ J) ,  (330) 

woraus  man  nebenbei  erkennt,  daß  der  Winkel  a,  denselben  Einfluß  auf  die 
Umfangsgeschwindigkeit  hat,  wie  das  Komplement  von  /t?,. 

In  welchem  Maße  sich  der  Winkelausdruck  i  +  tga,  ■  tg(9o  —  /?,)  für  verschie- 
dene ^^  mit  wechselndem  a,  ändert,  ist  in  Abb.  3 70  dargestellt.  Abb.  371  enthält 
die  für  u^  maßgebenden  Wurzelwerte,  aus  denen  man  bemerkt,  daß  bei  kleinem 
Winkel  a,  eine  Änderung  der  Umfangsgeschwindigkeit  durch  Wechsel  von  /?, 
nur  in  geringen  Grenzen  möglich  ist. 

Für  ß^  =  90",  den  sogenannten  »senkrechten  Eintritt«  wird  i  +  tga,  tg(90  —  /ij 
auf  alle  Fälle  =  i. 

Da  obige  Formel  in  u^  und  c^  noch  Größen  des  Austrittdreiecks  enthält,  die 
im  allgemeinen  von  u^  abhängig  sind,  eignet  sich  ihre  Anwendung  nur,  wenn 
hiervon  bestimmte  Beziehungen  vorgeschrieben  sind. 

Von  solchen  Beziehungen  haben  vor  allem  zwei  eine  praktische  Bedeutung 
erlangt  Die  erste  ist  die  Bedingung  des  senkrechten  Austritts,  von  der  wir  schon 
in  der  Einleitung  S.  8  f.  gesprochen  hatten.  Für  sie  ist  ^,,  =  90''  (Abb.  372). 
Mit  ihr  fallt  das  Glied  u^c^  cos  er,  weg.  Ihre  Werte  versehen  wir  gelegentlich 
mit  Index  X  imd  erhalten 

u,^  =  V>//fe(i  +  tgcf,.  tg(90  —  /A)),         («3  =  90«),  (331) 

und  wenn  gleichzeitig  /?,  =  90^  in  einfachster  Form 

«,  ^  =  \jm ,         (Ä  =  90°,  a.  =  90°).  (332) 


Abb.  372. 


Abb.  373. 


Die  zweite  Bedingung  setzt  die  relative  Austrittsgeschwindigkeit  zv^  gleich  der 
Umfangsgeschwindigkeit  u^.  Sie  bezeichnen  wir  auch  als  »gleichschenkligen 
Austritte   und  mit  Index  <  .     Dann  folgt  aus  Abb.  373: 


u^c^  cosa,  = 


Bezeichnen   wir  nun  noch  die  auf  i  m  Gerälle  bezogene  kinetische  Energie 
mit  X,  das  heißt  s 

x„  = 


so  folgt 


~   2g H' 

«,^  =  V>//(£  +  Xj  (l  +  tg^^^"^7))  ,  (Z£',  =  ^/J, 

17* 


(333) 
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und  wenn  gleichzeitig  senkrechter  Eintritt  stattfindet 

In  derselben  Weise  folgt  für  die  Bedingunj 
Ca  senkrecht  auf  w^  steht,  nach  Abb.  374: 


Ist  über  die  Gestalt  des  Austrittsdreiecks 
Abb.  374.  bekannt,  wie  das  z.  B.  bei  der  Nachrechnui 

Laufradversuchen  der  Fall  ist,  so  muß  «,  d\ 
ausgedrückt  werden.  Die  Formeln  werden  unhandlich  und  unübersichtli» 
lassen  sich  häufig  nicht  unmittelbar  lösen.  Dann  ist  ein  graphisches  Vc 
am  Platz,  dessen  Anwendung  im  folgenden  gegeben  werden  soll. 


F.  Allgemeine  graphische  Behandlung  der  Hauptgleic 

I.  Darstellung  der  Diagramme« 

Als  Assistent  von  Prof.  Pfarr  hatte  ich,  zunächst  lediglich  zu  meiner 
Belehrung,  den  Versuch  gemacht,  die  Hauptgleichung  graphisch  darzustellen 
die  Aufgabe,  ein  neues  Laufrad  für  ein  gegebenes  Leitrad  und  Saugrohr 

struieren,  wurde  ich   in  überraschender  Weise 
Q  wertvolle  Brauchbarkeit  des  Verfahrens  aufmerk 

macht,    das  ich    dann   unter   der    Bezeichnung 
Diagramme   zur  Turbinentheorie   im   Dingler 

u 


Journ.  1902,  S.  677  veröffentlicht  habe,  und  das  sich  seitdem  in  der  Turbii 
bestens  bewährt  hat. 

Es  besteht  darin,  daß  wir  die  zweite  Form  der  Hauptgleichung  als  eir 
von  7  Quadraten  folgendermaßen  anschreiben: 


und  unter  entsprechender  Zusammenfassung  durch  eine  Reihe  von   5 
ligen  Dreiecken  nach  dem  Pythagoräischen  Lehrsatz  zur  Darstellung  bi 
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In   einem    ersten  Dreieck    (Abb.  375)    wurden  V2gHs  und  c^   als  Katheten 

angetragen,    so    daß  die  Hypotenuse  =  y«J  —  u\  +  wl+c\  —  w\ . 

Die  letztere  bildet  die  Hypotenuse  eines  zweiten  Dreiecks  (Abb.  376),  dessen 

eine  Kathete  =  «, ,    so   daß   sich  die   andre  zu   V  —  «a  +  ^2  +  ^i  —  ^i    ergibt. 

Diese  bildet  gleichzeitig  die  Ka- 
thete des  anliegenden  dritten  Dreiecks 
(Abb.  376).  Die  andre  Kathete  machen 
wir  =  «a,   so   daß  die  H5^otenuse  = 

Der  letzteren  setzen  wir  die  Hypo- 
tenuse des  vierten  Dreiecks  (Abb.  377) 
gleich    und    erhalten    mit    der    einen 

Kathete  =  w^  die  andere  =  yc\  —w% 
und  diese  wird  schließlich  im  anstoßen- 
den fünften  Dreieck  in  c^  und  w^  auf- 
gelöst. 

Zum  einfachen  Gebrauch  legen  wir 
die  fünf  Dreiecke  in  der  in  Abb.  378  aufgezeigten  Weise  übereinander,  und 
bezeichnen  die  Spitze  über  c^  mit  C,  die  über  «,  und  u^  mit  [/,  die  über 
ur,  und  w^  mit  W.    Die  Diagrammpunkte  an  der  Basis  erhalten  die  Buchstaben 

«>  *>  ^f  ^»  />  ^- 

Die  Diagramme  zeigen  in  übersichtlicher  Weise  die  Variationsföhigkeit  der 

einzelnen  Geschwindigkeiten  und  ihren  Einfluß  auf  die  andern. 


Abb.  377. 


Abb.  378. 

Freilich  müssen  die  Geschwindigkeiten  in  gewissen  Grenzen  gehalten  werden, 
wenn  das  geschätzte  e  unverändert  bleiben  soll.  Im  übrigen  aber  ist  nur  zu 
beachten^  daß  (/a  =  Ce  und  daß  IVg  =  U/  gemacht  wird,  sowie  daß  die  3  zum 
Eintritt  bzw.  die  3  zum  Austritt  gehörenden  Geschwindigkeiten  sich  je  zu  einem 
Dreieck  vereinigen  lassen. 
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Um  das  letztre  leicht  zu  erkennen,  fügt  man  zweckmäßig  die  beidt: 
durch  Schlagen  der  entsprechenden  Kreise  dem  Diagramm  an,   so    daD 
lieh  die  in  Abb.  379  angegebene  Form  erhält.     Dabei  ist  es  zweckmäJ 


Abb.  379. 

der  Hauptgleichung   auftretenden  Größen  stark,   die  übrigen  schwach,   die 
linien  aber  gestrichelt  auszuziehen.     Als  solche   wollen  wir  schließlich  noc 
Vertikalen   durch   die  Spitzen  von  Ein-  und   Austrittsdreieck,  die  uns  wert 
Dienste  leisten  sollen,  durch  die  Bezeichnungen  V^  und  P\  hervorheben. 


II.  Einige  wichtige  Eigenschaften  der  Diagramme. 
1.  Die  Umfangskomponenten  c„^  und  Cu«  und  die  Vertikalen  V,  und 

Die    erste   Form  der  Hau 
gleichung 

g-He  =u,Cn,-u,c^  [27 

zeigt,  daß  für  die  Größe  der  A 
beitsleistung  neben  den  Umfang 
geschwindigkeiten  «,  und  //,  ni 
die  Größen  der  Umfangskompc 
nenten  c«,  und  c^,  aber  nicht  di 
absoluten  Größen  r,,  iv^,  c^  undri' 
in  Frage  kommen,  und  daß  be 


Abb.  380. 
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gegebener  Leistung  und  Umfangsgeschwindigkeit  ^«^  nur  von  ^r«,  abhängt  und  um- 
gekehrt. Mit  andern  Worten:  Eine  bei  ungeändertem  «,  und  u^  ausgeführte,  beliebige 
Verschiebung  der  Spitzen  von  Ein-  oder  Austrittsdreieck  auf  den  Vertikalen  V^ 

und  F,  (Abb.  380)  ist  auf  die  Diagrammgröi^e  VzgHe  bzw.  auf  die  Lage  des 
Punktes  C  ohne  Einfluß. 

Man  kann  aber  noch  weiter  zeigen,  daß  eine  Verschiebung  auf  V^  auch  die 
Punkte  W  und  U  ungeändert  läßt,  indem  (Abb.  381)  ^J  —  Cu\  =  c„t\  =  wl  —  Wu\j 
somit  rj  —  «;J  =  Cu\  —  Wu\  mit  w^^  =u^  —  Cu^  und  ^„,  und  u^  =  konstant,  auch 

Vff— ä^  =  Wd  =  konstant. 

Mit  W  liegen  dann  aber  natürlich  auch  die  Punkte   U  und  C  fest. 


i 

\ 

1 

L 

s. 

■    1 

• 

^N. 

u? 

^ 

1 
^               1 

^- ' 

.    > 
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Abb.  381. 


Abb.  382. 


Eine  Verschiebui^  der  Spitze  des  Austrittsdreiecks  ändert  die  Lage  von  Punkt  U^ 
wie  Abb.  382  zeigt,  während  W  und  C  nach  vorigem  ungeändert  bleiben. 

Die  genannte  Verschiebbarkeit  der  Spitzen  der  Geschwindigkeitsdreiecke  ist 
zur  Anwendung  der  Diagramme  besonders  wertvoll  und  dient  dazu,  die  Ein-  und 
Austrittswinkel  mit  gegebenen  Wassermengen  und  Querschnitten  bzw.  mit  ge- 
gebenen Größen  t:»,,  und  c^^  (Abb.  379)  in  Beziehung  zu  bringen. 


2.  Der  senkrechte  Austritt. 

Der  senkrechte  Austritt,  der  schon  die  rechnungsmäßige  Behandlung  wesent- 
lich vereinfachte,  hat  hier  eine  ähnliche  Eigenschaft.  Für  ihn  verschwindet  die 
Summe  c\  —  w\  +  u\  und  es  bleibt 
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Danach  wird  die  Strecke  Wa  =  Vcl  —w\+u\=  VigHsy  das  Diag 
von  der  rechten,  d.h.  der  Austrittsseite  un- 
abhängig und  reduziert  sich  auf  Abb.  383, 
wobei    2g He  —  u\  =  c\  —  zv\  =  Wd^. 


Abb.  383. 


Abb.  384. 


3.  Der  »gleichschenklige«  Austritt  für  w^  =  u^. 

Für  zv^  =  u^  fallt  Punkt  W  jederzeit  mit  U  zusammen.  In  diesem  Fal 
von  den  drei  Größen  des  Austrittsdreiecks  u^^  w^  und  c^  nur  die  letztere 
Einfluß  auf  das  Eintrittsdreieck.  Das  Diagramm  erscheint  in  der  Forn 
Abb.  384. 

4.  Yertauschung  einzelner  Größen. 

Schreibt  man  die  Hauptgleichung  als 


so  erhellt,  daß  die  4  Gli« 
links  und  ebenso  die  3  G\k 
rechts  für  eine  geometrische  I 
Stellung  je  unter  sich  vö 
gleichwertig  sind.  Man  kann 
daher  im  Diagramm  nach  Bed 
beliebig  vertauschen  und  hat 
eine  große  Zahl  möglicher  D 
grammkonstruktionen.  Um  di 
rasch  zu  übersehen,  wollen  m 
die  gleichwertigen  Größen  einm 
mit  einem  O  und  dann  mit  einei 
D  umgeben,  so  daß  im  Dia 
gramm  (Abb.  385)  die  Größen 
die  vertauscht  werden  können 
deutlich  hervortreten. 


Abb.  385. 
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Unter  den  mancherlei  Möglichkeiten  dürfte  die  angegebene  Diagrammdarstellung, 
die  der  zeichnerischen  Reihenfolge 

2  g  He  +  c\  —  u\  -)r  u\—  w\^  c\-\'W\=  o 

entsprach,  die  zweckmäßigste  sein.  Sie  versagt  nur  dann,  wenn  in  einem  der 
rechtwinkligen  Dreiecke  eine  der  Katheten  größer  sein  soll  wie  die  Hypotenuse. 
So  kann    bei    Schnelläufern   hoher    Umfangsgeschwindigkeit    der  Fall   eintreten, 

daß  «,  größer  gewählt  wird  als  VigHt  +  cl ,  wodurch  der  mit  Ce  um  a  gezogene 

Kreis  (Abb.  384)  nicht  mehr  mit  Cd  zum  Schnitt  kommt. 


Abb.  386. 

Wir  zeichnen  dann  das  Diagramm  nach  Abb.  386  mit  Vertauschung  von  u^ 
und  f,  in  der  Reihenfolge 


auf. 


2gHe  +  cl'-'C\'\'Ul  —  wl-'U\  +  w\  =  o 


Diese  Darstellung,  die  wir  als  Diagramm  für  große 
Umfangsgeschwindigkeit  bezeichnen  wollen,  ist  der 
ersteren,  die  das  normale  Diagramm  darstellt,  insoweit 
überlegen,  als  das  Dreieck  ad  U  stets  reell  bleibt,  da 

r,  nur  bei  Unterdruckturbinen  größer  als  VigHs  +  cl 
werden  kann  [vgl.  Gl.  343),  und  diese  bisher  nur 
theoretische  Bedeutung  erlangt  haben. 

Wenn,  wir  diese  Diagrammdarstellung  trotzdem  nicht 
als  regelmäßige  annehmen,  so  geschieht  das,  weil  sie 
nur  selten  nötig  wird  und  in  der  Anwendung,  wie  wir 
sehen  werden,  nicht  so  handlich  ist,  wie  die  erstere. 

Für  senkrechten  Austritt  oder  fiir  w^  =  «,   erfährt  sie  aber  auch  ähnliche  Ver- 
einfachungen wie  diese. 


Abb.  387. 
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Da  können  wir  im  ersten  Fall  schreiben:  2g Hb,  —  ^'  =  u\  —  zv\  ,    vve 
und  c^   gegeben  sind,  was  durch  Abb.  387  zur  Darstellung   koiniiit. 

\2gHe  aber  «j  vorgeschrieben,  so  macht 
man  u\  —  2gHB  =w\—c\  (Abb.  388). 
Für  w^  =  «a  fällt  wieder  Punkt  W  mit  U 
zusammen,  woraus  sich  die  Diagramm- 
figur Abb.  389  ergibt. 


Abb.  388. 


Abb.  389. 


Weiter  wollen  wir  noch  den  Fall  betrachten,  in  dem  auf  der  Austri 
w^  >  Uf  wird,  so  daß  unser  viertes  Dreieck  versagt.  Zur  Lösung  vertausd 
auch  hier  zwei  gleichwertige  Größen,  und  zwar  w^  mit  c^. 


Abb.  390. 

Dann    erfolgt    die   Aufzeichnung    des   Diagramms    für    normale  Umfano^ 
geschwindigkeit  in  der  Reihenfolge 


nach  Abb.  390. 


2gHe  +  c\  —  u\  -{-  ul  —  c\  —  wl  +  w\  =  0, 
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5.  Gleichsetzen  einzelner  Größen  der  Hauptgleichung. 

Hierdurch  können  wesentliche  Erleichterungen  für  die  Konstruktion  geschaffen 
werden.  Eine  solche  Gleichsetzung  von  d^  =  u^  hat  mein  früherer  Assistent 
Dr.  Böhm  bei  der  Diskussion  von  Bremsergebnissen  angewendet.  Die  betreffende 
Diagrammkonstruktion  ist  auf  S.  354  ausgeführt. 

Als  besonders  zweckmäßig  hat  sich  außerdem  ein  auf  gleichem  Grundsatz 
beruhender  Konstruktionsgang  erwiesen,  den  Herr  Assistent  PFEIFFER  gefunden 
hat'J.  Durch  ihn  wird  die  Konstruktion  der  Vertikalen  V^  aus  der  Vertikalen  V^ 
sehr  vereinfacht,  und  zugleich  werden  die  Unzuträglichkeiten  vermieden,  die  ent- 
stehen, wenn  ii\  und  «,  so  groß  ausfallen,  daß  Schnittpunkte  der  Größen  Uf 
und  Ce  mit  Cd  nicht  mehr  auftreten.  Setzt  man  nämlich  id^  =  zi/^  und  (/^  =  «, , 
so  wird  die  Hauptgleichung  auf  z^He  =  — ^a  +  ^i*  reduziert,  und  man  erhält 
c\  =^  yzgHB  +  u\  bzw.  d^  =  Cf,   Nimmt  man  dann  die  Austrittsvertikale  V^  durch 


a-e'^ 


Abb.  391. 

das  Austrittsdreieck  als  gegeben  an  (Abb.  391)  und  zieht  einen  Kreis  mit  d^^=  u^ 
um  y,  so  ergibt  sein  Schnitt  o  mit  V^  das  dem  d^  =  «,  entsprechende  Austritts- 
dreieck und  damit  auch  iJ^ .  Kreisbögen  mit  "ä/^  =  ^e/,  um  d  urid  mit  d^  =  Cf 
um  a  liefern  dann  den  Schnittpunkt,  durch  den  die  Eintrittsvertikale  V^  hindurch- 
geht Das  Wesentliche  dieser  Konstruktion  ist,  daß  zunächst  d^  =  u^  stets  einen 
Schnittpunkt  auf  V^  liefert,  solange  nur  u^  größer  als  ^»  ist,  und  daß  weiter  die 
der  Konstruktion  entsprechenden  d^  und  zt^,  stets  zum  Schnitt  kommen,  da  die 
GröOe  "ti^^  bei  großem  «,  entsprechend  groß  ausfallt  und  auch  d^  stets  größer 
wie  «a   wird. 

In  dem  nur  bei  großem  u^  und  bei  den  kleinsten  Belastungen  möglichen  Fall, 
daß  Cm   >  «,  wird,  liefern  die  Kreise  iJ^  =  zc^   und  d^  =  Cf  keinen  Schnitt  mehr 


».  z.  g.  T.  1913.  S.  561. 
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[Abb.  392).  Man  kann  sich  dann  aber  leicht  dadurch  helfen,  daß  man  die  Spitze 
des  vorläufigen  Austrittsdreiecks  noch  höher  legt  (Abb.  392),  d.  h.  c'^  >  //,  an- 
nimmt, im  übrigen  aber  durch  die  normale  Diagrammkonstruktion,  a  17'=  Ce"  den 


3'e\ 


Abb.  392. 

Punkt  IT'  und  anschließend  V^  entweder  auf  normalem  Weg  über  W^  oder,  wenn 
die  Schnittpunkte  versagen,  wieder  mit  zc/'^  =  zt/'  und  ^r ,  =  C/'y  durch  Kreise  w\ 
um  d  und  d[  um  a  bestimmt. 

III.  Anwendungsbeispiele  der  Diagramme. 
1.  Bestimmung  der  Winkel  des  Eintrittsdreiecks. 

Vorgeschrieben  seien  beim  Gefalle  H  =  - 

mit  Wirkungsgrad  e  =  0,85  die  Umfangsge- 
schwindigkeiten «j  =0,75  und  u^  =  0,6,  die 
Meridiangeschwindigkeit  ^«,  =  0,27  sowie  eine 
Bestimmung  über  das  Austrittsdreieck,  und  zwar 
sei  letzteres  angenommen: 

a)  Mit  senkrechtem  Austritt  a,  =  90". 

Wir  haben  gesehen,  daß  in  diesem  ein- 
fachen Falle  das  Äustrittsdreieck  nicht  aufge- 
zeichnet werden  muß.    Man  macht  in  Abb.  393 

ad=  u^  =  0,75,  a  W==  VTgHl ,  für  unser  Ge- 
falle =  Vfi  =  0,92.  Um  nun  Cn^  bzw.  die  Lage 
von  F,  graphisch  zu  finden,  kann  man  von 
W  eine  beliebige  Gerade  Wb'  ziehen,  die  dann 
in  Wb'  und  b'd  zusammengehörige  Werte  vor- 


Abb.  393. 
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läufiger  c'^  und  w\  und  damit  in  einem  vorläufigen  Eintrittsdreieck  das  gesuchte 
Cm^  liefert.  Zur  Vereinfachung  lassen  wir  aber  6'  mit  a  zusammenfallen,  d.  h.  wir 
&ssen  vorübergehend  Wa=^Wb'  als  (/,  und  u^  als  z«/,  auf.  Durch  Schlagen  der 
Kreise  von  Wa  um  a  und  von  u^  um  d  finden  wir  dann  die  Spitze  des  vor- 
läufigen Eintrittsdreiecks.  Auf  der  Vertikalen  F,  durch  die  Spitze  wird  c^x 
aufgetragen  und  damit  das  richtige  Eintrittsdreieck  mit  a,  =  25,5^  und  ß^  =  55® 
bestimmt. 


b)  Mit  gleichschenkligem  Austritt 


u* 


«. 


Hier  fällt  W  auf  U.  Das  Austritts- 
dreieck verschwindet,  wenn  c^  gegeben 
ist,  gleichfalls.  Wir  setzen  c^  =  0,30, 
machen  in  Abb.  394  Cd  =  1/«  =  0,92, 
dej=  c^  =  0,30,  ad  =  u,  =^  0,75, 
all  =  a  \V  =  Ce.  Die  Kreise  um  a  und 
d  liefern  dann  wie  vorhin  die  Vertikale 
V^  und  mit  Cmx  =0,27  die  Dreiecksspitze 
und  damit  a,  =  23,5*^,  ß^  =  65°.  Wie 
man  sieht,  benötigt  der  senkrechte  Aus- 
tritt zur  Erzielung  einer  bestimmten 
Umfangsgeschwindigkeit  einen  kleineren 
Winkel  ß^  als  der  gleichschenklige 
Austritt. 


Abb.  394. 


c)  Mit  beliebigem  Austritt. 
Dabei  sei  u^  =  0,60,  w^  =  0,70,  ^^,  =  0,30.     Wir  machen  (Abb.  395) 
Cd  =  1/6  =  0,92 ,    ad  =:^  u^  ^=  0,75  und  df=  u^  =  0,60. 


Der  Kreis  mit  dg  =  w^  um 
d  bestimmt  auf  der  Paral- 
lelen durch  Cm^  die  Spitze 
des  Austrittsdreiecks.  Da- 
mit wird  c^  =  0,303  und 
nebenbei  ß^  =  25®  und 
^t  ==  97**  gefunden.  Nun 
macht  man 


de  =  r,,     aU=  Ce, 

Die  Kreise  mit  a  W  um  a 

und  mit  da  um  d  liefern 
wieder  wie  vorhin  durch  c,^ 
und  rjw,  das  Eintrittsdreieck 
und  die  gesuchten  Winkel 
a,  =  27**  und  ß^  =  52« 


Abb.  395. 
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d)  Dasselbe  für  eine  außergewöhnlich  hohe  Umfangsgeschwindigkeit, 

.wobei  «,  >>  V2  gÜE  +  c\ . 

Es  sei  hier  «,  =  1,10,  //,  =  0,90,  iv^  =  0,85,  c^  =  0,30.  Zur  Konstruktion 
benutzen  wir  unter  Vertauschung  von  u^  mit  c^  das  Diagramm  für  hohe  Umfangs- 
geschwindigkeit (Abb.  386).  Es  wird  (Abb.  396)  wieder  Crf  =  Vc  =  0,92,  das 
Austrittsdreieck  ist  festgelegt  mit  df^=  u^  =  0,90,  dg=^w^==  0,85  und  c^  =  0,30. 
Dann  folgt  de  =r.  c^  und  all  =•  Ce.  Nun  ist  freilich  ad  ^=  c^  noch  unbekannt. 
Wir  wissen  aber,  daß  bei  gegebenem  Austrittsdreieck  die  Größe  von  c^^^  bzw.  die 
Vertikale  V^  durch  die  Spitze  des  Eintrittsdreiecks  bereits  festliegt,  gleichgültig 
welches  r^  wir  haben  werden.  Wir  wählen  deshalb  ein  vorläufiges  c\^  und  zwar 
um  möglichst  an  Hilfslinien  zu  sparen  c\  =  de  =^  c^.  Dann  fallen  unsere  vor- 
läufigen Punkte  a'  mit  e  und  U'  mit  C  zusammen  und  W'g  =  C/'/ liefert  Punkt  H'', 
von  dem  u^  abgetragen  in  b'd  das  w\  abschneidet.  Nun  läßt  sich,  wie  früher, 
mit  c\  und  w\  über  u^  die  Vertikale  F,  konstruieren. 


CUfmQI^ 


Abb.  396. 


^;<if 


Wenn  c\  und  w\  von  den  Endpunkten  von  u^  abgetragen  sich  nicht  schneiden, 
wie  dies  in  Abb.  396  der  Fall  ist,  so  beachten  wir,  aus  der  Tatsache  des  kon- 
stanten Wertes  von  c\  —  zc/J ,   daß   die   richtigen  Größen  von  c^  und  zt\  sich  zu 


«/, 


den  vorläufigen  c\  und  w\  so  verhalten  müssen,  daß  Vc^  —  zu\  =  Vc\  *  - 
konstant. 

Danach  findet  man  zusammengehörige  Werte  von  c  und  w  aus  einem  recht- 
winkligen Dreieck,    dessen   eine  Kathete  Vc'^ '  —  ze/J '  bzw.  für  w^  ]>  c\ ,    gleich 

Vw\^  —  c'^^  ist.  Im  ersteren  Falle  konstruieren  wir  dieses  Dreieck,  indem  wir 
einen  Kreis  mit  de  ==  c\  um  d  mit  einer  Vertikalen  durch  b\  im  zweiten  Fall 
(Abb.  396)   einen  Kreis  mit  b'd  =  w\   um  d  mit  einer  Vertikalen  durch  e  zum 

Schnitt  bringen.  Damit  schneiden  wir  auf  der  Vertikalen  V^'  —  zc/,  *  bzw.  V  z*^', '  —  c\^ 
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aus.  Tragen  wir  diese  über  dem  rechten  bzw.  Unken  Endpunkt  von  u,  senk- 
recht  auf,  so  liefert  sie  (Abb.  396)  mit  u,  die  Größe  zv"  als  Hypotenuse,  die  mit 
c",  =  u^  in  bekannter  Weise  die  Vertikale  V^  «^bt,  mit  deren  Hilfe  bei  ge- 
gebenem £,^  das  Eintrittsdreieck  und  damit  a,  =  33"  und  (!^,  =  26"  be- 
stimmt sind. 

l£er  wird,  wie  man  sieht,  die  Diagrammkonstruktion  nur  dann  einfach,  so 
laoge  c',  und  U','  unmittelbar  zum  Schnitt  auf  V,  fuhren.  Im  andern  Falle  wird 
der,  welcher  nicht  mit  den  Diagrammen  vertraut  ist,  vielleicht  rascher  zum  Ziel 
kommen,  wenn  er  sich  c^  aus  dem  Austrittsdreieck  abgreift  und  dann  die  Lage 
von  V,  durch  die  Hauptgleichung  mit 


berechnet.     Das  führt  in  unserm  Beispiel  auf 

...=  2!il2!?l±5!?^^  =  0,468  , 
und  stimmt,  wie  man  sieht,  mit  dem  graphischen  Ergebnis  überein. 


Abb.  397. 

Für  senkrechten  Austritt  schreiben  wir  hier 

»'  —  VigHt  ^vj\  —  c\, 

und  bilden  aus  a,  ^  1,1  und  Y2gNe^o,g2,  genau  wie  vorhin  die  Kathete 
\  :i'J  —  c'  ,  die  wir  auf  dem  linken  Endpunkte  von  »j  senkrecht  errichten  (Abb.  397). 
Sie  bildet  dann  mit  »,  das  rechtwinklige  Dreieck,  das  uns  wieder  durch  c"  und 
^1  auf  die  Vertikale  f,  fuhrt,  mit  deren  Hilfe  bei  c„,  =  0,30  das  Eintrittsdreieck 
und  die  Winkel  tr,  =  38"  und  ^,  ^  22,5"  bestimmt  sind. 
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e)  Dasselbe,  wenn  w^  >  Uf. 

Wir  machen  (Abb.  398),  wie  unter  c), 


Cd  =  ye  =^  0,92 , 


ad  =  «j  =  0,80, 
de=  c^=  0,30, 
df=  u^  =  0,65 , 


all  =  Ce, 

Nun  ergebe  sich  aus 
dem  Austrittsdreieck 
mit  w^  =  0,86,  w^  >  67- 

Damit  Kreis  g  IV  noch 
einen  reellen  Schnitt- 
punkt liefert,  vertau- 
schen wir  c^  mit  ze/,, 
und  da  c^  noch  un- 
bekannt ist,  wählen  wir 
ein  vorläufiges  <!^  =  df^ 
!  wodurch  I'f'' auf  C^  fällt. 

Abb.  398.  Kreis   mit   w^    um    U 

liefert  dann  b'd  =  w'^. 

Aus  w\  und  c\   läßt  sich  schließlich,  wie  oben,   die  Vertikale  V^    und  damit 
für  Cfm  das  w^  und  r,  bzw.  a^  =  37**  und  j^^  =  36*^  bestimmen. 


Abb.  399. 
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f)  Dasselbe  für  ;/,  ]>  yigHs  +  cl  und  w^  >  Uf  bzw,  tvl  >  c\  mit  Diagramm- 
anwendung nach  Pfeiffer. 

Es  sei  tt,  =  o,g8,  2^3  =  1,05,  «;,=  i,25,  r,  =0,36,  yi=  0,90 jund  ^,«1=0,30. 
Zur  Aufzeichnung  des  Diagrammes  (Abb.  399)  machen  wir  ad  =^  m^  =  0,98, 
d/=u^^=  i|05>  Cd  =  ye=  o^go.  Das  Austrittsdreieck  ist  mit  zi*^  =  1,25  und 
c^  =  0,36  festgelegt.  Damit  ist  auch  V^  bekannt  Um  V^  zu  finden,  tragen  wir 
fo  :=  ;/j  =  0,98  von  /aus  auf  V^  ab  und  erhalten  in  do  das  dem  angenommenen 
^,=  «,  =  0,98  entsprechende  zt^.  Kreisbögen  mit  do  =  2i/^  =  zi/^  um  ^  und  mit 
ir/=  C/={f^  um  a  liefern  dann  in  ihrem  Schnittpunkt  die  Eintrittsvertikale 
K '  ^««i  =  0,30  auf  V^  abgetragen  ergibt  die  Spitze  des  gesuchten  Eintrittsdreiecks. 


2.  Die  Bestimmung  der  Umfangsgeschwindigkeiten. 

Gegeben  seien  die  Dreieckswinkel  or,  =  20°    ß^  ==  70°,   a^  =  68%   ß^  =  25°, 
das  Gefalle  If  =  — ,  der  Wirkungsgrad  «  =  0,85  und  das  Durchmesserverhältnis 


n 


=  1,25. 


ä'<<- 


Damit  können  für  ein  vorläufig  angenommenes  u[  etwa  =  0,9  und  «^  =  0,72 
die  Geschwindigkeitsdreiecke  und  damit  die  Diagrammseiten  in  folgender  Reihen- 
folge gezeichnet  werden  (Abb.  400) : 

«~^=«i  =  o,90,     df  =  u\=o,i2,     a,=20°      /^,  =  7o°,      a,  =  68%     /^a  =  25% 

I  ii8 
Daraus    folgt  mit  gegebenem  c  =  0,85  das  Gefälle  H'  =  -^,  l^ei  dem  sich 

die  angenommenen  Umfangsgeschwindigkeiten  einstellen.  Bei  dem  gegebenen  Gefälle 

Camer  er,  Wasserkraftmaschincn.  jg 
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//"=  —  Sind  sie  um  —^ — ^  =  T/  =  o,82  größer,  so  daß  7/^  =  0,9 -0,82  =  0,74, 
2  g  VzgH'e       ^   H 

u^  =  0,72  -0,82  =  0,59.     Diese  Proportion  ist  in  Abb.  400  graphisch  ausgeführt. 

Für  senkrechten  oder  gleichschenkligen  Austritt  mit  a^  =  90°  bzw.  w^  =  u^ 

treten  dieselben  Vereinfachungen  ein,  die  wir  vorhin  kennen  gelernt  haben,  auch 

läßt  sich   derselbe  Konstruktionsgang   auf  die  Diagramme   für  hohe  Umdrehzahl 

anwenden. 

3.  Bremsdiskussion  einer  Turbine. 

In  besonderem  Maße  eignet  sich  die  Diagrammdarstellung  zur  Diskussion  einer 
Turbinenbremsung,  die  mit  ihr,  abgesehen  von  den  durch  die  in  den  einzelnen 
Querschnitten  vorhandenen  Strömungsunterschiede  hervorgerufenen  Ungenauig- 
keiten,  ohne  Vernachlässigung  durchgeführt  werden  kann. 

Wir  nehmen  an,  die  für  die  Hauptgleichung  in  Frage  kommenden  Mittelwerte 
der  Laufraddimensionen  seien  bekannt,  und  zwar  sei  Z>,  =  i,om,  Z^a  =  0,885  m, 
|S'j  =  84",  /S'j,  =  2i^*;  der  dem  Leitrad winkel  a'^  entsprechende  Winkel  0/,  sei 
berechnet  zu  a\  =  18",  der  zu  c„,^  senkrechte  Querschnitt  zu  /^^  =0,967  m',  der 
zu  w^  senkrechte  Querschnitt  zu  i?,  -^  =  15  •  0,0236  m*  =  0,354  m' '). 

Die    Bremsung   habe    im    Gefalle    von    //=5,im    eine    Wassermenge   von 

ß^  =  2,1  m^/sek     und     eine 
^  minutliche  Drehzahl  ;/  =  143 

ergeben,  wobei  der  /=2,4  m 
lange  Hebel  des  Pronyschen 
Zaumes  (Abb.  401)  mit  P  = 
227  kg  belastet  war. 

Hieraus  folgt  ein  effektiver 
Wirkungsgrad  (vgl.  S.  250)  als 
Verhältnis  der  gewonnenen  zur 
eingeleiteten  Arbeitsleistung 
(Gl.  315) 


e  = 


Abb.  401.    Pronyscher  Zaum. 


^r 


Eine  jede  berechnet  sich 

als  Nutzkraft  mal  sekundlich  zurückgelegtem  Weg.     Für  L,  ist  die  Kraft  =  Fj 

ihr  Weg  für  eine  Umdrehung  (in  kinematischer  Umkehrung)  =  2  /jt^  d.  h.  in  der 

fi 
Sekunde  =  2  / tc    --,  somit 

60' 


L,=P'  2l7t 


n 
60 


(336) 


Die  Nutzkraft  der  eingeleiteten  Arbeit  ist  das  Wassergewicht  =  Qg-  y^    sein 
Weg  ist  das  Gefälle,  somit 

und 

P'  2I71' 


L,=  Qs'y'H 


n 


[312] 


Le 


60 


Lg       Qg-yH 


143 

227  •  2  •  2,4  •  TT  •  -  -  - 

60 

2,1  •  5,1  •  1000 


=  0,76. 


*)  Die  eingehende  Besprechung  der  Berechnungsweise  folgt  im  fünften  Teil  (S.  326  fr.). 
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Unter  der  Annahme,  der  Wirkungsgrad  der  Spaltdichtigkeit  (S.  251)  betrage 
rj,  =  0,985,  folgt  die  durch  das  Laufrad  fließende  Wassermenge  zu  ß  =  0,985  •  2,1 
=  2,07  m^/sek,  und  mit  dem  Wirkungsgrad  der  rotierenden  Teile  r^r  =  0,98  ergibt 
sich  der  mechanische  Wirkungsgrad  r^  =  rjy^rjr  zm  0,985  0,98  =  0,966  und  der 
hydraulische  Wirkungsgrad  €  zu 

^  0,76 

e=       =     ^^--  =  0,787. 
t]         0,966 

Die   Geschwindigkeit  zcf^  folgt  aus 

Q  2,07  _        ,    , 

mit  ihr  kann  das  Austrittsdreieck  (Abb.  402)  gezeichnet  werden,  wobei  ß^  an 

D.  7tn        0,885  •  7t '  143        ,  ,      ,    , 
u,  =  -»— -  =  -^^^- ^  =  6,6  m/sek 


angetragen  wird. 


60 


60 


Abb.  402. 


Daraus  folgt  r,  und  mit  de  =  c^  und  YigHb  =  Vig-  5,1   0,787  =  8,87  m/sek 

__^  _  rj  -TT«  

das  Ce^   mit  ad  ^^  u^  =  — ^^ —  =  7,49  und  all  =^  Ce  Punkt  U^   mit   Wg==  Uf 

Punkt  IF  und  mit  den  bekannten  Kreisen  c\  und  z£/,  die  Vertikale  V^  durch  die 
Spitze  des  Eintrittsdreiecks. 


Aus  F^  folgt  nun  das  Cm^  als 

ß 


2,07 


^m,  =  c^  =  —  ,  -  =  2,14  m/sek 
/^,         0,967  ' 

und  damit  das  Eintrittsdreieck  mit  den  Wasserwinkeln  a,  =  19°  und  ß^  =  58°. 
Wir  sehen  nun,  daß  ß^  mit  dem  Schaufelwinkel  /S',,  der  84°  beträgt,  nicht 
übereinstimmt.  Dann  kann  man  die  Frage  aufwerfen,  ob  und  wie  solche  Un- 
stimmigkeit vermieden  werden  könnte,  wenn  von  einer  Änderung  der  Schaufel- 
winkel abgesehen  werden  soll. 

i8* 


276 


Vierter  Teil.     Allgemeine  Theorie  der  Turbinen. 


Dazu  nehmen  wir  einmal  an,  das  Eintrittsdreieck  der  Wasserwinkel  stimme  in 
der  Tat  bei  gleichem  «,  =  7,49  mit  dem  der  Schaufelwinkel  überein.  Damit 
liegt  das  Eintrittsdreieck  (Abb.  403  strichpunktiert)  fest  und  der  zugehörige 
Punkt  W  läßt  sich  in  bekannter  Weise  finden. 

Das  Austrittsdreieck  ist  dabei  durch  Winkel  ß^  und  den  Umstand  gegeben,  daß 
sich  zt',  in  demselben  Verhältnis  ändern  muß  wie  c,„^,  d.h.  von  5,85  auf  6,6  m/sek, 
da  die  Laufradquerschnitte  ungeändert  vorliegen.   (Daß  hier  zv^=7i^  ist  nur  zufallig.) 


^<!^^ 


Abb.  403. 


Somjt  ist  durch  dg-'  =  zc^,  und  JV'g'  =  U'f  auch  Punkt  U'  und  durch  de'  =  c', 
und  C'e'  =  U'a  auch  VigH'e  und  //' =  6,8  gegeben. 

Es  läßt  sich  somit  stets  das  Gefälle  angeben,  in  dem  bei  der  vorhandenen 
Drehzahl  das  Eintrittsdreieck  erfüllt  ist,  oder  wie  wir  S.  292  sehen  werden,  die 
entsprechende  Drehzahl  und  Wassermenge  bei  dem  gegebenen  GeftUe. 


Hier  müßte  bei  ungeändertem  Gefälle  die  Drehzahl  auf  «=  143  .  l/|^=  i 


6,8 


24 


erniedrigt  werden,  wenn  ß^  mit  /!?i  übereinstimmen  soll,  wobei  die  Wassermenge  Qg 
'     •  y  V-^  =  2,05  erwartet  werden  darf 


zu   2,1  • 


5,85     f   6,8 

Das  ist  in  Abb.  403  stark  ausgezogen  dargestellt. 

Zu  genauerer  Rechnung  wäre  dabei  noch  eine  Veränderung  des  Wirkungs- 
grads infolge  der  geänderten  Strömungsverhältnisse  wenigstens  schätzungsweise 
zu  berücksichtigen. 


4.  Änderung  des  Eintrittsdreiecks  bei  Drehschaufelregulierung. 

Um  dasselbe  Laufrad  mit  verschiedener  Wassermenge  voll  beaufschlagen  zu 
können,  ändert  man  mit  Hilfe  der  von  Prof.  FiNK  erfundenen  Drehschaufeln 
(vgl.  S.  223)  den  Eintrittswinkel  a\,  der  sich  damit  unter  gewissen  Voraussetzungen 
ohne  weiteres   in   den  Wasserwinkel  cr^    einstellt,      ß^   fallt  aber  im  allgemeinen 
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nicht   mit    ^,    zusammen   und   das  Wasser  erfährt  dadurch  eine  Umlenkung  am 
Eintritt  ins  Laufrad. 

Wir  wollen  diese  Verhältnisse  nun  für  drei  verschiedene  Annahmen  bezüglich 
der  gleichzeitigen  Änderung  des  hydraulischen  Wirkungsgrads  e  betrachten. 
Dabei  sei  ein  ähnliches  Laufrad  und  Gefälle  wie  im  vorigen  Beispiel  zugrunde 
gelegt  und  weiter  angenommen,  daß  für  die  normale  Umdrehzahl  der  Schaufel- 
winkel ß[  mit  dem  Wasserwinkel  ß^  übereinstimmt,  bei  einer  Beaufschlagung,  fiir 
ie  M',  =  «,  wird  und  die  wir  mit  Q^_  bezeichnen  wollen.  Die  Untersuchung  sei 
jeweils  für  */j ,   '/j ,   '/^  und   '/j  ^^^  genannten  Beaufschlagung  durcbgeliihrt. 

a)  Der  hydraulische  Wirkungsgrad  sei  konstant. 
Wir  zeichnen  nach  Abb,  404   im  Diagramm  das  «, ,  a,    und  auf  ß^  die  den 
Beaufschlagungen  entsprechenden  «',  und  damit  die  Austrittsdreiecke  auf. 


-r% 


Abb.  404.     EiDtrittsdreiecke  fllr  e  ^  ifc. 

Aus  jedem  folgt  ein  c,  und  damit  ein  entsprechendes  Ce  bzw.  ein  ent- 
sprechender Punkt  U. 

Genau  wie  in  Aufgabe  m.  i.e.  S.  269  findet  man  nun  die  jeweiligen  Eintritts- 
dreiecke und  bemerkt,  daß  ihre  Spitzen  auf  einer  Geraden  liegen,  die  für  ß  ^  o 
&c  Linie  der  Umfangsgeschwindigkeiten  schneidet '). 

';  Det  BcweU  hierfür  ergibt  sich,  wenn  maQ  ia  Gleichung 

m  dm  Awtiittsdreieck  mit 


'  Ton  c*x  mit  tin,   begründet 


wodurch  mit  gHc  ^  «i^bi  —  u%  +  tm,-",-  ,'  •  ■  -r-   der  lineare 


"n  Schnittpunkt  der  Geraden  mit  der  «-Richtung  ergibt  sich  für  fm  ,  =  o  bei 


,i,.._f»+iiL 


Vierter  Teil.     Allgemeine  Theorie  der  Turbinen, 


b)  Der  hydraulische  Wirkungsgrad  e  einschließlich  der  spezifischen 
Austrittsenergie  x,  =  — '-jy  sei  konstant. 

Diese  Annahme  stimmt  erfahrungsgemää  mit  der  Wirklichkeit  schon  viel  besser 
Uberein  wie  die  erste  (vgl.  S.  364)  und  hat  den  weiteren  Vorzug,  daß  mit  ihr 
der  Punkt   U  seine  Lage  im  Diagramm  behält,  da  ja 

ist. 

Die  Konstruktion  Abb.  405  wird  daher  hier  noch  einfacher  wie  im  ersten  Fall, 
indem  wir  vom  Funkt  U  ausgehen.     Im  übrigen  ist  sie  genau  analog  und  fuhrt, 


Abb.  405.     Eintrittsdreiecke  tlir  f  +  «,  =  i. 


wie  leicht  nachzuweisen ,   darauf,    daß  die  Spitzen  der  Eintrittsdreiecke  auf  e 
Parabel  liegen;  denn  setzen  wir 

2gHs.  +  cl  ^  c\  — 'Li>\  +  u\  -J-  'iv\  —  n\  =  2gH{i  +  z,)  =  konstant, 
so  folgt  mit 


-  -'t';  +  u\  = 


2g//{B 


d.  h.,  da  w,  der  Wassermenge  proportional,  die  genannte  Parabel,  deren  Scheitel 

für  u;  =  o,   für 

_2gH(li  +  -A,)  +  u\ 


[33S) 


zu  bemerken  ist'). 


■)  Meines  Wissens   hat  HoNOLu   (I,   S.  3 
gemacht. 


)   auf  diese   lEintriCtsparabeU   zuerst   lufmerksani 


;  graphische  Bebuidlimg  der  Il&uptgleichnng. 


c)  Die  Änderung  des  hydraulischen  Wirkungsgrads  wird  einer 
erfahrungsmäßigeo  Bremskurve  entnommen. 
Diese  Konstruktion  [Abb.  406)   ist  wiederum  mit  den  früheren  identisch  bis 
dahin ,    daß    hier  für  jede  Beaufschlagung  die  dem  Diagramm  (Abb.  407)  ent- 
nommene Größe  E  einzusetzen  ist. 


/ 
( 


Abb.  406.     Eintrittsdreiceke  (flr  t  nach  Abb.  407. 

Man  bemerkt,  daß  durch  die  Abnahme  des  Wirkungsgrads  ein  rasches  Um- 
biegen der  Kurve  erfolgt,  auf  der  die  Dreieckspitzen  liegen. 


^    ^i  -^  fs^  (^ 

Abb.  407,     Wirkungsgrade  nach  Wassenncngen  geordnet. 

Ein  Vergleich   dieses  Ergebnisses  mit  praktischen  Untersuchungen  wird  uns 
aber   erst  nach   genauer  Kenntnis  bestimmter  Turbinenkonstruktionen  weiter  be- 
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G.  Die  Druckverhältnisse  in  der  Turbine. 

I.   Berechnungsformeln. 

Im  Anschluß  an  die  rechnerische  Auswertung  der  Hauptgleichung  sollen  nun 
die  Drucke  an  den  durch  die  Hauptgleichung  hervorgehobenen  Stellen  einer 
kurzen  Betrachtung  unterzogen  werden,  wobei  wir  uns  zur  Einführung  wiederum 
damit  begnügen,  die  Reibungsverluste  als  gegeben  und  im  Bereich  unserer  Be- 
trachtungen als  unveränderlich  anzusehen. 

Wir  greifen  zu  dem  Zweck  auf  die  S.  246  angeführten  drei  Arbeitsgleichungen 
für  den  Druck-,  den  Rad-  und  den  Saugbereich  zurück. 

Ihrer  Bedeutung  wegen  seien  sie  nochmals,  und  zwar  unter  der  vereinfachenden 
Annahme  des  Beharrungszustandes  (vgl.  S.  247)  und  des  Wegfallens  des  Schwer- 
kraftgliedes (vgl.  S.  248)  hier  zusammengestellt 

L     H.^K  +  ^^  =  H^^-K^-^^  +  Ra,  [294] 

IL    H^^KV'^^  =  H^  +  KV^^^-^r'^^-\-Rr.  [306] 

iiL    /4  +  //,  +  -f»-=//,+Ä,  +  i^  +  ie,.  [296] 

Zur  Ableitung  der  Druckbedingungen  denken  wir  uns  einer  vereinfachten  Ein- 
führung des  Atmosphärendrucks  wegen  die  Punkte  ;;  und  a  je  in  den  betreffenden 
Wasserspiegel  gelegt,  was  unter  der  Voraussetzung  konstanter  Energie  in  den 
mit  s  und  a  bezeichneten  Querschnitten  der  Abb.  364  (S.  239)  keine  Einschränkung 
unserer  Gleichungen  bedeutet. 

Damit  wird  kg  =  hat  und  ha  =  hat^  H, — H^  erscheint  als  Druckhöhe  ä, 
H^—Ha  als  Saughöhe  H^.  Dazwischen  lieg^  die  Radhöhe  Hr  und  die  Summe 
der  drei  Höhen  bildet  das  Nettogefalle  Hn  (vgl.  Abb.  364). 

Aus  Gleichung  I.  folgt  nun  der  Druck  im  Laufradeintritt 

L     h,=H,  +  hat  +  ^-'}^-Rä  (339) 

2g        2g 

als  Druckhöhe  plus  Atmosphärendruck  und  kinetischer  Energie  der  Zulauf- 
geschwindigkeit, aber  abzüglich  der  kinetischen  Energie  der  Geschwindigkeit  im 
Eintritt  und  abzüglich  der  Reibung. 

Entsprechend  erhalten  wir  aus  III.  den  Druck  im  Laufradaustritt 

III.     k,=hat-H.-^  +  -^^  +Rs  (340) 

2g         2g 

als  Atmosphärendruck  weniger  Saughöhe    und  weniger  dem  Verzögerungsdruck 

c"  —  cl 

— -j  aber  plus  der  Reibung;  denn  letztere  muß  von  //,  überwunden  werden. 

2g 

Von  besonderem  Interesse  ist  auch  der  durch  ä,  —  A,  gebildete  Überdruck  im 
Laufrad,  den  wir  als  Reaktionsdruck  und  mit  A,^,  bezeichnen  wollen,  da  er  für 
die  Reaktionswirkung  im  Laufrad  wesentlich  ist,  und  der  entweder  durch  Sub- 
traktion der  Gleichung  III.  von  I.  oder  auch  aus  Gleichung  II.  unmittelbar  erhalten 
werden  kann. 
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Im  ersten  Fall  folgt 

h^^^=.K-K=Hu+H.-^^-'^-  +  ^-^:--R,-R,  (34,) 

^g        2g        2g        2g 

oder  auch  mit  Hj+H,  =  H^—  Hr  und  Rd  +  R,  =  R—  AV 

h,,,^H,-Hr  +  ^-''-  +  ^-^-R  +  Rr  (342) 

2g        2g        2g        2g  ^^^    ' 

und  mit  H» +  —  —  —-=  If;    da  Ä,  =  Ä„<  =  //« 

2g        2g 

Ä,,  =  B-Hr-^+f^-(R-Rr).  (343) 

Danach  wächst  der  Überdruck  mit  dem  ideellen  Gefälle  [H—R),  mit  der 
Austrittsgeschwindigkeit  c^  und  mit  dem  Reibungsverlust  im  Laufrad  Rr,  während 
CT  durch  die  Radhöhe  Hr  und  die  Eintrittsgeschwindigkeit  c^  entlastet  wird. 

Aus  Gleichung  ü.  ergibt  sich 

A.,=Ä.->^,  =  ^^l^  +  i^I^-/^.  +  i?..  (344) 

Der  Überdruck  hat  hiernach  die  Beschleunigungsarbeit  der  Relativgeschwindig- 

kcit,  sowie  die  Zentrifugaldifferenz  des  Laufrades  und  die  Reibung  zu  überwinden, 

während  er  wiederum  von  dem  Gefälle  der  Radhöhe  entlastet  wird. 

A 
Das  Verhältnis  des  Überdrucks  zum  Gefälle  —-  nennt  man  den  »Reaktions- 

Jj 

grad«.    Er  charakterisiert  die  verschiedenen  Überdruckturbinen  und  spielte  früher 

in  der  Literatur  eine  große  Rolle.     Sein  Wesen  wird  besonders  deutlich,   wenn 

man  die  Vernachlässigung  einführt,   daß  -^  =  R  —  Rr+Hry  was  für  Turbinen 

mit  kleinem  Gefalle  gelegentlich  zutreffen  mag.     Dann  wird 

daraus  

.,  =  }/2j-//(i-^^),  (345) 

woraus  man  bemerkt,  welcher  Teil  des  Gefälles  zur  Bildung  der  absoluten  Eintritts- 

h 
geschwindigkeit  bei  einem  Reaktionsgrad  —•  in  Frage  kommt. 

Auch  der  sogenannte  »Spaltdruckc,  d.  h.  der  Überdruck  am  Kranzspalt,  wird 
uns  später  noch  bei  der  Berechnung  der  durch  den  Spalt  entweichenden  Wasser- 
mcnge  beschäftigen.  Er  häng^  neben  den  Größen  von  //,  und  h^  vor  allem  vom 
Zustand  des  Wassers  ab,  das  das  Laufrad  umgibt. 

Befindet  sich  das  Wasser  in  Ruhe,  so  ändert  sich  der  äußere  Druck  zwischen 
den  Punkten  i  und  2  entsprechend  der  jeweiligen  Radhöhe  Hr  (Abb.  364).  Dann 
wird  der  Spaltüberdruck  = 

k,-h,  +  Hr  =  ^,^,=  '^^p+^^^^+Rr.  (346) 
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Im  allgemeinen  rotiert  aber  das  zwischen  Rad  und  Leitradboden  bzw.  Leitrad- 
untersatz befindliche  Wasser  (Abb.  408)  mehr  oder  weniger  mit  dem  Laufrad- 
kfliper  mit,  wodurch  Zentrifugalpressungen  auftreten.  Dazu  erlahrt  es  Druck- 
differenzen infolge  seines  Überströmens  durch  den  Spalt.     [Spaltverlost!) 

Beide  Einwirkungen,  die  die  obige  Anschreibung  modifizieren,  können  erst  an 
Hand  bestimmter  Konstruktionen  im  sechsten  Teil  S.  5  20  f.  näher  studiert  werden. 


Leih 
unle, 


Abb.  408.     Aiiilsehnilt  durch  eine  ZentripeUl-VoIlturbine. 

Wir  wollen  uns  bei  diesen  Ableitungen  ebenso  wie  bei  den  vorangegangenen 
Geschwindigkeitsberechnungen  nicht  mit  der  Frage  beschäftigen,  wie  sich  die  aus  den 
Arbeitsgleichungen  berechneten  Mittelwerte  auf  die  fraglichen  Querschnitte  verteilen, 
dazu  müssen  wir  die  wirklichen  Laufradkonstruktionen  und  ihre  zeichnerische  Dar- 
stellung erst  näher  kennen  lernen.  Nur  das  eine  sei  schon  hier  hervorgehoben,  daß 
fiir  die  absoluten  Größen  von  //,  und  //,  zwar  die  wirkliche  Höhenlage  der  jeweiligen 
Punkte  in  der  Anlage,  für  den  Überdruck  A,  —h^  aber,  wie  aus  den  Gleichungen  [3.12) 
und  (344)  hervorgeht,  nur  die  Radhöhe  in  Frage  komnit,  die  im  allgemeinen  für 
verschiedene  Wasserfäden  (vgl.  Abb.  364)  wechselnde  Werte  annimmt. 

Von  ihr  wird  man  frei,  wenn  die  Differenz  des  Lagendrucks  §,— |),  =  $,.1 
angeschrieben  wird.     Dann  folgt,  da  ^,  —  §,  =  ^,  —  ^,  +  /',  —  h,^H,-\-  k,,, , 

bzw.  ,  , 

S...  =  «'-^+,J-(Ä-Ä,),  (3«) 

woraus  man  erkennt,  daß  die  von  der  verschiedenen  Lagenhöhe  stammenden 
Differenzen  von  Ä,,,  keine  ungleiche  Entwicklung  der  Wassergeschwindigkeiten 
zur  Folge  haben. 
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II.  Graphische  Darstellung  des  Energieverlaufs  nach  Pfarr. 

Wir  denken  uns  bei  einer  liegenden  Spiralturbine  (Abb.  409)  die  Drucke  in 
den  Punkten  i  und  2  dadurch  gemessen,  daß  Piezometerröhrcben  a,  und  a, 
uod  Rtotröhren  b,  und  ö,  bis  unmittelbar  an  die  Schaufelkante  herangeführt 
werden.  Wir  nehmen  dabei  an,  daß  die  mittleren  Druck-  und  Geschwindigkeits- 
höhen in  der  Tat  auf  diese  Weise  meDbar  seien  und  nicht  durch  die  Wirbel  der 
Schaufeln  gestört  werden.  Dann  wird  sich  [vgl.  Abb.  409)  in  a,  der  Überdruck 
A,  — /'#«  einstellen,   der  = //^H — ^  — (^^  +  -1-]    [vgl.  Gl.  339),   während   im 

Röhrchen  *.    der  Druck  //,  —  /;„,  +  '^'  ~Hj-\-  ~-  —  Rd  auftritt. 


Entsprechend  finden  wir  in 

a,  den  Überdruck  A,  —  //^  =  ii -[-Ä,  — /—-!-//,)  (vgl.  Gl.  340), 

in  i  den  Überdruck  /(,  —  //„,+  '^■'  =—+R,—H.. 

Ist  der  Überdruck,  wie  in  Abb.  409,  negativ,  so  wird  Wasser  angesaugjt  und 
wir  bemerken  den  Unterdrück  gleich  der  Saughöhe 

k^,-h^^H,  —  ij--\-R\  +  ^ 
biw.  in  der  Pitotröhre  zu  ^,  , .»  , 

ft„t  -K--^'=H,-  [-'-  +  r\  . 
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Die  Größe  des  Überdrucks  //i,2  =  ^^ — h^  zeigt  sich  nur  dann  unmittelbar  im 
Bilde,  wenn  h^  größer  ist  als  der  Atmosphärendruck.  Dann  wird  das  ganze  Bild  viel 
einfacher  als  in  Abb.  409,  entspricht  aber  nicht  den  gewöhnlichen  Einbauverhält- 
nissen, nach  denen  man  die  Turbine  aus  Gründen  der  Betriebssicherheit,  wenn 
irgend  möglich,  über  dem  Unterwasser  aufstellt.  Hier  muß  h^  —  hat  zu  hat  —  h^ 
eigens  addiert  werden  (Abb.  409),  um  h^  —  //,  sichtbar  zu  machen. 

III.   Graphische  Darstellung  des  Energieverlaufs  nach  Ancona. 

Eine  andere  graphische  Darstellung  der  Energieänderung  des  Wassers  beim 
Durchgang  durch  eine  Turbine  ist  von  Ancona  *)  angegeben  worden.  Ich  habe 
sie  in  der  Abb.  410  in  der  Art  erweitert,  daß  das  Energiegesetz  gleichzeitig  ver- 
sinnbildlicht wird. 

Man  bemerkt  dabei  eine  Axialturbine  mit  Saugrohr  im  Schnitt  gezeichnet. 
Sie  erhält  ihr  Wasser  durch  eine  Rohrleitung  aus  dem  Zulaufgerinne.  Die  Höhen- 
lagen der  in  unsern  Arbeitsgleichungen  betrachteten  Punkte  sind  horizontal  auf 
ein  Achsenkreuz  projiziert,  dessen  Nullpunkt  in  die  Untergrabensohle  gelegt  ist 
und  von  dessen  Ordinate  aus  die  Lagenenergien  nach  links,  die  Bewegungs- 
energien nach  rechts  aufgetragen  sind.  Den  letztern  wird  dann  noch  die  Druck- 
energie zugefügt.  Eine  Gerade  durch  deren  Endpunkt  unter  45°,  d.  h.  parallel  zur 
Linie  der  Lagenenergie,  charakterisiert  das  Gesetz  von  der  Erhaltung  der  Energie. 
Innerhalb  beider  Parallelen  muß  sich  die  ganze  Energieverwandlung  abspielen. 

Dabei  nimmt  das  mechanische,  aus  Lagen-,  Bewegungs-  und  Druckenergie 
zusammengesetzte  Arbeitsvermögen  in  dem  Maß  ab,  als  Reibungsarbeit  ver- 
braucht wird. 

Wir  beginnen  die  Betrachtung  mit  einem  beliebigen  Punkt  s  einer  Niveau- 
fläche   des    Zulaufgerinnes    (vgl.   S.  239)    mit   der   Lagenenergiehöhe    Hz^      Die 

Bewegungsenergie  — ^  ist  hier  noch   klein.     Der  Druck  h^  setzt  sich  zusammen 

aus  der  Eintauchtiefe  4  und  dem  Atmosphärendruck  hat^ 

Zuerst  langsam,  dann  im  Bereich  des  Leitrads  immer  schneller,  nimmt  die 
Wassergeschwindigkeit  und  damit  die  Bewegungsenergie  zu.  Entsprechend  nimmt 
der  Druck  ab  und  wir  sehen,  wie  in  unserm  Beispiel  schon  im  Leitrad  der  Druck 
an  der  Stelle  unter  den  Atmosphärendruck  sinkt,  wo  die  im  Abstand  hat  zur 
Reibungslinie  gezogene  Äquidistante  die  Linie  der  Geschwindigkeitshöhe  schneidet 

Im  Schaufelspalt  haben  wir  infolge  der  durch  den  Wegfall  der  Schaufelstärken 
bedingten  Querschnittserweiterung  eine  kleine  Wasserverzögerung,  die  dann  im 
Laufrad  sich  durch  die  Arbeitsabgabe  nach  außen  rasch  vermehrt.  Im  Laufrad- 
austritt herrscht  nur  noch  die  Geschwindigkeit  c^ ,  die  aber  nach  dem  Austritt 
auf  ^3  und  anschließend  im  erweiterten  Saugrohr  bis  auf  c^  sinkt.  Dann  folgt 
schließlich  noch  der  plötzliche  Abfall  auf  Ca . 

In  der  Reibungslinie  finden  wir  eine  entsprechende  Zunahme  der  Verluste. 
Besonders  ausgesprochen  ist  sie  bei  allen  Stellen  plötzlicher  Querschnittsände- 
rungen, dann  auch  in  dem  Bereich  großer  Wassergeschwindigkeiten. 


^)  Civilingenieur,   1893,  S.  36of. 


G.   Die  Druckverhältnisse  in  der  Turbine. 
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Die  Drucklinie  trennt  sich 
mit  der  beginnenden  Arbeits- 
abgabe von  der  Linie  der  Be- 
wegungsenergie. In  welchem 
Maß  das  geschieht,  ergibt 
sich,  wenn  wir  die  Arbeits- 
gleichung für  den  Durchfluß 
durchs  Laufrad  für  einen  be- 
liebigen Punkt  X  im  Laufrad 
anschreiben  als 


«'' 


Die  eingeschriebenen  Pfeile 
zeigen  die  Addition  dieser 
Energiegrößen  zwischen  Punkt 
I  und  2  fiir  das  im  beige- 
fügten Diagramm  gegebene 
Beispiel. 

Der  Abstand  der  Drucklinie 
von  der  Geschwindigkeitslinie 
im  Punkt  2  zeig^  die  nach 
außen  nützlich  abgegebene 
Arbeit  N^ .  Von  nun  an  laufen 
beide  Linien  parallel,  und 
wenn  wir  richtig  gerechnet 
haben,  muß  die  erstere  auf 
der  Horizontalen  durch  den 
Punkt  a  die  Druckenergie 
^  +  hat  abschneiden. 

Dabei  wird  die  Drucklinie 
die  Linie  des  atmosphärischen 
Drucks  wieder  in  der  Nähe  des 
Unterwasserspiegels  schneiden 
(vgl.  Punkt  P  in  Abb.  410). 
Geschieht  dies  unterhalb  des 
letztem,  so  heißt  das,  daß 
die  Saugrohrverzögerung  von 
der  Höhe  des  Unterwasser- 
spiegels bis  zum  Saugrohraus- 
tritt einen  Druckriickgewinn 
liefert,  der  größer  ist  als 
der  im  gleichen  Bereich  statt- 
findende Reibungsverlust. 
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H.  Zur  Theorie  der  Gleichdruckturbinen. 

Die  Behandlung  der  Hauptgleichung  in  den  Abschnitten  E.  und  F.  nahm  keine 
Rücksicht  auf  die  sich  in  der  Turbine  einstellenden  Drucke.  Werden  in  dieser 
Richtung  bestimmte  Forderungen  erhoben,  so  wird  die  Hauptgleichung  in  ent- 
sprechender Weise  eingeschränkt. 

Die  wichtigste  derartige  Einschränkung  betrifft  die  Gleichdruckturbinen,  die 
wir  auf  S.  200  kennen  gelernt  haben  und  die  dadurch  ausgezeichnet  sind,  daß  sie 
teilweise  beaufschlagt  werden  können  und  daß  der  Wasserstrahl  die  Schaufeln 
meist  nur  auf  der  konkaven  Seite  bespült. 

Mathematisch  heißt  die  Bedingung  für  Gleichdruckturbinen  einfach  /,  =/j 
bzw.  Ä,  =  //, .  Sie  erscheint  unmittelbar  nicht  in  der  Hauptgleichung,  da  in  ihr 
die  Drucke  überhaupt  nicht  auftreten,  dagegen  in  den  Gleichungen  (343)  und  (344) 
für  den  Überdruck,  die  jetzt  lauten: 


cl    .    ^? 


K.  =  K  -K  =  o=H^Hr'-  ^^.^^-^^^r^r;)  (343a) 


ivl  —  wl   .    uz  —  u. 


/'.,.  =h,-K=0=      '  -  4-  -^— -^  -Hr  +  Rr.  (344a) 

Wenn  eine  von  beiden  erfüllt  ist,  liegt  eine  Gleichdruckturbine  vor  und  damit  ist 
auch  die  andere  erfüllt,  denn  ihre  Gleichsetzung  liefert  ja  die  Hauptgleichung. 

Neu  für  die  weitere  Behandlung  ist,  daß  nicht  nur  die  Gesamtreibung  R^  sondern 
auch  der  Teilbetrag  Rr  richtig  geschätzt  werden  muß,  wenn  man  mit  Sicherheit 
auf  Gleichdruck  rechnen  will. 

Für  die  folgende  rechnerische  Behandlung  benutzen  wir  Gleichung  (343  a).  Denn 
da  für  eine  bestimmte  Anlage  //,  //r,  R  und  Rr  annähernd  festliegen  und  auch  e:,, 
wie  wir  gleich  sehen  werden,  in  die  Verlustgrößen  eintritt,  so  ist  —  und  hierin 
liegt  ein  weiteres  Merkmal  der  Gleichdruckturbinen  —  r,  aus  dieser  Gleichung 
völlig  bestimmt. 

Wir  erhalten  aus  ihr 

und  durch  Einsetzen  dieses  Werts  in  die  Hauptgleichung 

gHe  =  g[H—R)  =  u^Cu^  —Kc^^ , 
deren    eingeschränkte  Form    und   damit  eine  Bestimmungsgleichung  für   //,    mit 


Cu^  =  c^  cos  a, 


u  =  g[H -  R) -^  u^Cu,  ^  g[H^R)  +  u,c,,, 

^  C,  cos  OL, 


\2g\H-  Hr  +  f--{R-  Rri^  ■  cosa. 


(348) 


Für  senkrechten  Austritt  erhält  man  mit  k,  <r«,  =  o 

g{H  —  R]  ,       , 


y 2g\H -Hr  +  ^-{R-  Rr)) 


cosa. 


H.   Zur  Theorie  der  Gleich  dracktarbinen. 


Für   gleichschenklig'eii  Austritt  ist  u, c^  =  -■ 
allerdings  etwas  grobe  Vernachlässigung,  daß  //, 


Erlaubt   man   sich  dabei  die 
■Kr  —  o,  SO  folgt 


r(//- 


i^  +  i 


d.  h.  unter  diesen  Annahmen  und  Vernach- 
lässigungen erhalten  wir  im  Eintritt  einfach  ein 
gleichschenkliges  Dreieck  (Abb.  411),  dessen 
Basis  gleich  f,  ist  und  dessen  Seitenlängen  vom 
Winkel  a,   abhängen. 

Zur  zahlenmäßigen  Ausrechnung  dieser  For- 
meln ist  die  Schätzung  oder  Berechnung  der 
einzelnen  Reibungsverluste  von  besonderer  Be- 
deutung. Bei  Gleichdruckturbinen  ist  nun  im 
allgemeinen  die  Gesamtsumme  der  Reibung  Ji 
sowie  der  Betrag  Rr  im  Laufrad  viel  weniger  leicht  zu  ermitteln  als  der  Verlust 
im  Druck-  und  im  Saugbereich  Rj  und  R,. 


Abb.  411. 


i&^ 


Tuigeatiul- Gleich  drncktnrbiDC  o 
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Wir  schreiben  daher 


R-Rr  =  Rä+R.    und    H  —  Hr  =  Hä-\-H.-\-  —  —  —  , 
wodurch  nach  Gleichung  (334) 


r       ^\  2g       2g       2g       '  I 


g 


(351; 


Abb.  413.     Tangential-Gleichdruckturbine  mit  Saugrohr. 

Zu  ihrer  Ausrechnung  ist  nun  die  jeweilige  Aufstellungsart  der  Turbine  zu  be- 
rücksichtigen. Im  allgemeinen  empfangt  sie  ihr  Druckwasser  aus  einer  längeren 
Rohrleitung  (Abb.  412).  Der  in  ihr  auftretende  Rohrleitungsverlust  ist  in  bekannter 
Weise  (S.  112)  leicht  zu  berechnen  und  bildet  den  wesentlichsten  Teil  von  Rj. 

Was  Rs  anbetrifft,  so  haben  wir  entweder  den  Fall  der  im  Atmosphärendruck 
frei  ausgießenden  Turbine  (Abb.  412),  der  die  Regel  bildet,  oder  den  der  Gleich- 
druckturbine mit  Saugrohr  (Abb.  413). 
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Im  ersten  Fall  ist  die  ganze  Saughöhe  //,  verloren,  dazu  die  Differenz  der 
Energie  des  mit  c^  austretenden  und  mit  Ca  abfließenden  Wassers,  so  daß 

R^  =  Hs  +  ^-  —  ,  (352) 

wonach 


\  =  y  2^( 


H^+fl      r\  (353) 

2g  ! 


2g 

was  bei  den  meist  hohen  Gefallen  praktisch  unbedenklich  gleich 

c.  =  V2g{H^^Ra)  (354) 

gesetzt  werden  kann. 

Bei  der  Anordnung  mit  Saugrohr  wird  noch  ein  Teil  der  Saughöhe  aus- 
genutzt. Das  aus  dem  Rad  ausspritzende  Wasser  mengt  sich  mit  der  Luft  und 
führt  die  letztere  mit  nach  außen,  sodaß  der  Wasserspiegel  im  Saugrohr  allmählich 
steigt.  Damit  das  Rad  selbst  nicht  überschwemmt  wird,  läßt  ein  Ventil  V 
Abb.  413)  Luft  eintreten,  sobald  der  Wasserspiegel  den  Schwimmer  S  hebt. 

Dann  läßt  sich  an  Hand  der  Abbildung  der  Saugverlust  R^  in  seine  3  Be- 
standteile R^'\'  R^-\-  Ra  zerlegen,  von  denen  R^  wiederum  den  Verlust  durch  das 

Freihängen  H^  —  H^  mit  der  Austrittsenergie  — ^ ^    darstellt. 

Dabei  muß  die  effektive  Lage  des  Punktes  3  niedriger  als  der  Wasserspiegel 
3'  angegeben  werden,  da  die  Beimengung  der  Luft  das  spezifische  Gewicht  und 
damit  die  Saugwirkung  des  Wassers  im  Saugrohr  vermindert. 

Danach  wird 

oder (355) 

'•.  =  l/^^<'+0-  R^  +^i[tl.-^'i-g-j-g-[H,-H,)-{R,+Ra^  (356) 
in  Worten 


r,  =  >'2^ (effektives  Druckgefälle)  +  2^ (effektives  Sauggefälle).         (357) 
Hier  kann  in  noch  unbedenklicherer  Weise  wie  oben  die  Gleichung  auf 


c.=-\  2g[H^-^R,)  +  2g[Hs^[H^^H^--'^^)^^[R^  +  RS^       (358) 

vereinfacht  werden,  da  Cz  zum  Teil  gegen  c^  wegfallt. 

Durch  Einsetzen  dieser  Reibungsgrößen  in  (335)  wird  die  allgemeine  Formel 
für  die  Umfangsgeschwindigkeit: 

^   _  g[H'-Rä  -  Rr  -  Rs)  +  //,  c,,  .       . 

co,a,y2g(H^--Ra)+2g\H.^[H,-H^^'^)-[R^  +  RS^ 

wobei  der  Einfluß  des  Austrittsdreiecks  wiederum  lediglich  in  v^  und  in  der  Lage 
der  Vertikalen  V,  in  die  Rechnung  eintritt. 

Aus  «,,  fj   und  cosa,  läßt  sich  das  Eintrittsdreieck  zeichnen. 

C  am  er  er,  Wasserkraftmaschfeen.  ig 


290 


Vierter  Teil.     Allgemeine  Theorie  der  Turbinen. 


Auch  das  graphische  Verfahren  durch  Diagramme  läßt  sich  anwenden,  doch 
sind  hierbei,  der  hinzukommenden  Gleichdruckbedingung  entsprechend,  zwei  Be- 
stimmungsgrößen gegeben.  Wir  berechnen  etwa  VigHe^  das  wieder  (Abb.  414) 
als  Cd  aufgetragen  wird,   dazu  nach   einer  der  obigen  Formeln  c^.    Aus  «,,  u^ 

und  dem  Austrittsdreieck,  die  in  gewissen 
Grenzen  beliebig  gewählt  werden  können, 
ergeben  sich  dann  die  Punkte  U  und  W 
mit  der  Eintrittsvertikalen  V^  genau  wie 
bei  der  früheren  Konstruktion.  Aber  jetzt 
ist  die  Lage  der  Dreiecksspitze  auf  F, 
nicht  mehr  beliebig,  sondern  wird  durch 
einen  Kreis  mit  r,  um  a  auf  V^  abge- 
schnitten. 

Haben  wir  richtig  konstruiert,  so  muß 
die  Bedingung  der  Gleichung  (344  a),  die 
wir  mit  Hr  =  o  und  Rr  =  ^ivl\2g  als 

ul+w\  =  u\  +  {i  +t)wl     (360) 

schreiben  können,   durch  die  gefundenen 
Geschwindigkeitsgrößen  erfüllt  werden. 

Diese  Bedingung  wird  besonders  über- 
sichtlich, wenn  wir  wieder  Rr  =  o  bzw. 
2;  =  o   setzen.      Das   fuhrt   für   w^  =  n^ 
wie  früher  (S.  287)  auf  w^  =  u^. 
Man  bemerkt  hieraus,  daß  die  häufig  auftretende  Ansicht,  die  Güte  des  Wirkungs- 
grades  sei    für   Gleichdruckturbinen    an    kleine  Winkel  a,    gebunden,    nicht  zu- 
treffend ist. 


Abb.  414. 


J.  Verhalten  geometrisch  ähnlicher,  in  gleichem  Betriebs- 
zustand befindlicher  Turbinen  beim  Wechsel  von  Gefälle, 
Wasserwärme,  Turbinengröße  und  Rauheit  der  Kanäle. 

I.  Einleitung, 

Gegeben  sei  eine  bestimmte  Turbine  in  einem  bestimmten  Betriebszustand, 
einerlei  ob  normal  oder  abnormal.  Wir  wollen  nun  einmal  untersuchen,  welche 
Veränderungen  der  maßgebenden  Größen  auftreten,  wenn  sich  dieselbe  Turbine 
in  demselben  Betriebszustand  unter  andern  äußeren  Verhältnissen  befindet. 

In  zweiter  Linie  soll  betrachtet  werden,  wie  sich  die  Verhältnisse  ändern, 
wenn  eine  der  betrachteten,  geometrisch  ähnlichen  Turbinen  wiederum  einem 
gleichartigen  Betriebszustand  ausgesetzt  wird. 

Der  gleiche  Betriebszustand  wird  dadurch  charakterisiert,  daß  in  der  Haupt- 
gleichung ihre  sämtliche  Glieder  in  ungeändertem  Verhältnis  zueinander  bestehen 
bleiben. 

Es  wird  sich  daher  nur  darum  handeln,  festzustellen,  welche  Veränderung 
eines  der  Glieder  erfährt,  und  dies  geschieht  naturgemäß  am  besten  bei  dem 
Glied  2gHe^  in  dem  sich  eine  Änderung  der  Reibungsverluste  bzw.  desWirkungs- 
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grades,  und  damit  des  ideellen  Gefälles  für  einen  neuen  Zustand  unmittelbar  be- 
merklich macht. 

Zur  Betrachtung  der  Größenverhältnisse  geometrisch  ähnlicher  Turbinen,  wie 
überhaupt  ähnlicher  Gebilde,  genügt  es,  die  Längen  irgend  eines  entsprechenden 
Teils  miteinander  zu  vergleichen.  Dazu  benutzt  man  hier  allgemein  den  Eintritts- 
durchmesser des  Laufrades,  den  wir  kurz  als  »Turbinendurchmesser«  mit  D  be- 
zeichnen wollen.  Wie  derselbe  im  einzelnen  Fall,  wo  häufig  der  Eintrittsdurchmesser 
nicht  für  alle  Punkte  des  Eintritts  gleich  groß  ist,  gemessen  werden  soll,  muß 
jeweib  Gegenstand  eines  besonderen  Übereinkommens  sein,  worauf  wir  an  ge- 
eigneter Stelle  zurückkommen  werden  (S.  315). 

Als  zurzeit  genaueste  und  gleichzeitig  der  Rechnung  leicht  zugängliche  Ab- 
hängigkeit der  Wasserreibung  R  von  äußeren  Einflüssen  haben  wir  in  der  Hydrau- 
lik die  Bielsche  Gleichung  (S.  105)  kennen  gelernt,  .die  für  Rohre,  Kanäle  und 
Flüsse  gelten  soll  und 


\oooF     \   '  -.//r       ioo5-t-2       -|/7r       )  [140] 

ergibt 

Dabei  konnte  der  mit  \\>  bezeichnete  Klammerausdruck  in  erster  Annäherung 
konstant  gesetzt  werden. 

Dem  entsprachen  zwei  bedeutsame  Folgerungen.  Einmal  ergab  sich  die 
Reibung  proportional  dem  Quadrat  der  Wassergeschwindigkeit  ^"  bzw.  auch  dem 

Gefalle,  indem  —  =  //" —  R  gesetzt  werden  kann,  und  weiter  zeigte  sich  die  auf 

die  Gefallseinheit  bezogene  Reibungshöhe  —^  im  Rahmen  dieser  Annäherung  als 

l '  U  ^ 

konstant,  sobald  der  Ausdruck     ^    ,   den  ich  als  Kanalkonstante  Kk  bezeichnet 

hatte,  ungeändert  bleibt,  d.  h.  bei  geometrisch  ähnlichen  Turbinen. 

Auch  die  andern  in  der  Hydraulik  (S.  113 — 121)  betrachteten  Verluste  ließen  sich 
durchweg  angenähert  c^  proportional  setzen.  Führen  wir  diese  Abhängigkeit 
für  die  sämtlichen  in  der  Turbine  auftretenden  Verluste  ein,  so  ergeben  sich  außer- 
ordentlich einfache  Beziehungen,  die  wir  nun  zusammenstellen  wollen. 

II.  Erste  Annäherung:  Die  Reibungsverluste  in  geometrisch  ähn- 
lichen Turbinen  konstant  und  dem  Gefälle  proportional. 

L  Änderung  des  Gefälles. 

Sind  die  Reibungsverluste  dem  Gefalle  proportional,  so  ist,  wenn  wir  die 
Hauptgleichung  (Gl.  326  u.  328)  schreiben: 

igHi  =  2g[H^  R)  =  2^//(i  ~  ^)  =  ^J  -  wl  +  u\  ^cl+  w\  -  «: 

der  Ausdruck  -7y ,    bzw.  ji--^j  =  €    konstant.     Daraus    folgt:    die   sämtlichen 

Geschwindigkeiten  sind  bei  ungeändertem  Betriebszustand  der  Wurzel  aus  dem 
Gefalle  proportional.  Die  Diagrammdarstellung  zeigt  dies  auch  aufs  deutlichste 
und  liefert  fiir  den  betrachteten  Fall  eine  mit  VigHs  proportionale,  ähnliche 
Vergrößerung  bzw.  Verkleinerung  aller  Geschwindigkeitsdreiecke. 


a  > 
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Im  einzelnen  findet  sich  dann: 

a)    Die    minutliche    Drehzahl    n   (die  der  Umfangsgeschwindigkeit  u  pro- 

portional  ist,  indem  «  =  75 )  >  als  tix  bei  einem  Gefalle  Hx^  wenn  sich  im  gleichen 

Betriebszustand  beim  Gefälle  H  die  Drehzahl  n  ergeben  hatte,  zu 

i  ■  '''■: 

Vergleichsweise  fragt  man  wohl  nach  den  Geschwindigkeiten,  die  in  i  m  Ge- 
fälle auftreten.  Sie  erhalten  nach  den  > einheitlichen  Bezeichnungen«  den  Index  /, 
und  so  wird  mit  Hx  =  i  und  tix  =  «/ 

Charakteristische   Werte,  der   Geschwindigkeiten    erhält    man    auch    für    das 


nx  =  ny 


Gefalle  Hx  =  —  >  ^ir  das  die  theoretische  Fallgeschwindigkeit  Y2  gH  =  i  wird. 
Zur  Unterscheidung   sollen    diese  mit  deutschen  Buchstaben  bezeichnet  werden, 

somit  für  Hx  =  —  und  nx  =  nj 

1/1 

«  IN  (363) 


V2gH 

b)  Die  sekundliche  Wassermenge  Q  ist,  da  die  Querschnitte  für  die  gleiche 
Turbine  ungeändert  bleiben,  ebenfalls  der  Wassergeschwindigkeit  und  somit  der 
Wurzel  aus  dem  Gefalle  proportional.  Man  erhält  somit  in  Übereinstimmung 
mit  den  Werten  für  die  Drehzahl:  — 

öx-ß]/^,  (364) 

ö/=y^.  {365) 

c)  Die  Leistung    der  Turbine  L  in  kgm,  bzw.    N  in   Pferdestärken   ist,   da 

iV  =  Q  '  H  •  y ,  sowohl  der  Wassermenge,  als  dem  Gefalle,  d.  h.  der  %  Potenz 

des  letzteren  proportional").     Daraus  ergibt  die  gleiche  Umrechnung: 

^  =  —77,7 TT-  (369) 

. 2gHV2gH 

^)  Thomann   arbeitet   mit  Vorliebe   mit  diesen  auf  //  = reduzierten  Geschwindigkeiten   und 

2  g 
nennt  sie  >spezifische  Geschwindigkeiten«.     Thomann,  S.  12. 

2)  Unter  der  Annahme,  daß  die  mechanischen  Verluste    der  Lager-  und  Radseitenreibung,    sowie 
der  Spaltverlust  proportional  H  bzw.  daß  e  konstant. 

3)  Zur  Umrechnung  mit  dem  Rechenschieber,  die  hier  meist  angewendet  wird,  empfiehlt  sich  die 
getrennte  Anschreibung  der  Potenz. 
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d)  Das  Moment  M  an  der  Turbinenwelle,  oder  auch  die  Bremsbelastung  -P, 
ist  dem  Gefalle  direkt  proportional.     Somit  ergibt  sich  entsprechend: 

M.=  M^,  (370) 

^^/=^,  (371) 

cm  ^ 

2.  Geometrisch  ähnliche  Veränderung  der  Turbinengröße. 

Nach  der  in  der  Einleitung  gemachten  ersten  Annäherung  ist  der  Reibungs- 
verlust in  geometrisch  ähnlichen  Gefäßen  und  somit  auch  in  Turbinen  ähnlicher 
Bauart  konstant.  Dann  steht  bei  gleichem  Gefalle  verschieden  großen,  aber  ähn- 
lichen Turbinen  auch  das  gleiche  wirksame  oder  ideelle  Gefalle  H  •  b  oder  //,• 
zur  Verfügung}  und  daraus  folgt  für  den  gleichen  Betriebszustand: 

a)  Die  minutliche  Drehzahl  n^  einer  Turbine  vom  Laufraddurchmesser  D^  aus 
der  Drehzahl  einer  ähnlichen  Turbine  mit  D  bei  gleichem  Gefalle  zu 

«^  =  »-^,  (373) 

da  die  Drehzahl  nach  n  =  —=r —  bei  konstantem  u  dem  Durchmesser  umgekehrt 

proportional  ist. 

Wird  der  Vergleich  der  verschieden  großen,  aber  ähnlichen  Turbinen  in  i  m 

Gefälle  durchgeführt,  so  gilt  j) 

n^r=ni-^y'  (374) 

Dabei  interessiert  besonders  die  Drehzahl  der  Turbine  von  i  m  Durchmesser 
in  I  m  Gefalle,  die  wir  entsprechend  mit  n}  bezeichnen,  und  die  ich  »Einheits- 
drehzahl« nennen  möchte ').     Sie  wird  entsprechend  (S.  292) 

n}  =  n/'lJ  =  — ^=7- ,  (375) 

und  bildet  einen  wertvollen  Vergleichswert  verschiedener  Turbinen  sowohl  als 
verschiedener  Betriebszustände  derselben  Turbinengattung,  indem  sie  für  geome- 
trisch ähnliche  Turbinen  bei  gleichem  Betriebszustand  konstant  ist. 

b)  Die  Wassermenge  ist  bei  gleicher  mittlerer  Durchflußgeschwindigkeit  dem 
Durchflußquerschnitt,  d.  h.  für  ähnliche  Turbinen  dem  Quadrat  einer  linearen 
Abmessung,  z.  B.  dem  des  Durchmessers  D  proportional.     Somit  folgt: 

Q'=Q[~u)  •  (376) 

Auch  hier  erhalten  wir  entsprechend  obigem  für  eine  Turbine  von  i  m  Durch- 
messer {D^  =  1)  in  im  Gefalle  nach  meiner  obigen  Bezeichnung 
die  Einheitswassermenge 

^'  =  n-'  =  n'V:^  (377) 

aus  der  Wassermenge  Q  einer  Turbine  vom  Durchmesser  D  beim  Gefälle  //. 

'.  Starkstromtechnik  191 2,  S.  297. 
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c)  Die  Leistung,  die  dem  Gefalle  und  der  Wassermenge  proportional  ist,  ver- 
hält sich  hier,  bei  konstantem  Gefälle,  wie  letztere,  wir  erhalten  daher  überein- 
stimmend /nr\« 

A^^  =  ^(^)  ,    und  (378) 

die  Einheitsleistung 

Ni  N  , 

d)  Das  Moment  ist  der  abgelenkten  sekundlichen  Masse,  d.  h.  gleichfalls 
der  Wassermenge  proportional.     Somit  gilt  entsprechend: 


My 

das  Einheitsmoment 


=  iJ/(-^J  ,     und  (380) 


3.  Anwendungen. 

Die  genannten  Beziehungen  gestatten  in  wertvoller  Weise  mit  großer  An- 
näherung, die  Verhältnisse  ähnlicher  Turbinen  bei  verschiedenen  Durchmessern 
und  Gefallen  zu  berechnen. 

Sei  z.  B.  die  günstigste  Wassermenge  einer  Turbine  von  0,6  m  Durchmesser 
bei  14  m  Gefälle  1,62  cbm  gewesen,  so  ergibt  sich  ihre  Einheitswassermenge  zu 

o._      Q      _     1,62     _ 

Soll  etwa  eine  Wassermenge  von  6  cbm  bei  9  m  Gefalle,  d.  h.  ein 

Qi  =  —^  =  2  cbm/sek 
F9 

verarbeitet  werden,  so  würde  nach  Gleichung  377  für  dieselbe  Turbinengattung, 
bzw.  mit  derselben  Einheitsdrehzahl  ein  Durchmesser  von 


m 


benötigt. 

Ebenso  gelingt  es  leicht,  die  Drehzahl  ähnlicher  Turbinen  in  verschiedenem 
Gefälle  für  gleichen  Betriebszustand  zu  vergleichen.  Man  geht  auch  hier  zweck- 
mäßig auf  die  Einheitsdrehzahl  zurück.  Ist  diese  z.  B.  für  eine  Turbine  von  D  =  0,6 
und  ;/  =  450  bei  14  m  Gefalle 

n  •  D       450  •  0,6 

;//  = =  ^^^^ — —  =  12 , 

V//  V14 

dann    wird    die   ähnliche    Turbine    vom    Durchmesser    Z>  =  0,8  m    im    Gefalle 
von  5  m 

n  = jz —  =  - — -^  ::r  200 

D  0,8 

Umdrehungen  in  der  Minute  ausführen. 
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Bemerkenswert  ist  auch  das  rasche  Anwachsen  der  Leistung  für  dasselbe  Lauf- 
rad mit  zunehmendem  Gefalle.     So  leistet  ein  Rad  beim  loo  fachen  Gefalle  nach 

H    yn' 

das  looofachCy  sofern  die  eigene  Festigkeit  eine  solche  Gefällsvermehrung  zuläßt. 

4r.  Vergleich  der  Schnelläufigkeit ;  die  spezifische  DrehzahL 

Turbinen  mit  kleinem  Durchmesser  haben  höhere  Drehzahlen  als  solche  mit 
großem  Durchmesser  und  in  hohem  Gefalle  laufen  sie  rascher  als  in  niedrigem. 
Um  verschiedene  Bauarten  miteinander  vergleichen  zu  können,  muß  man  sie  da- 
her auf  die  gleiche  Basis  bringen.  Diese  ist  im  einen  Teil  durch  die  Umrech- 
nung auf  das  gleiche  Gefalle  gegeben.  Im  andern  Teil  könnte  man  verschiedene 
Turbinengattungen  gleichen  Durchmessers  einander  gegenüberstellen. 

Ein  solcher  Vei^leich  ist  bereits  durch  die  Einheitsdrehzahlen  verschiedener 
Turbinengattungen  gegeben.  Man  bemerkt  aber,  daß  der  Eintrittsdurchmesser  zwar 
für  den  Konstrukteur  ein  großes,  für  den  Abnehmer  aber  keinerlei  Interesse  besitzt. 

Aus  diesem  Grunde  haben  die  Amerikaner  schon  vor  längerer  Zeit  die  Tur^ 
binen  gleicher  Wassermenge,  oder  wie  man  sagt,  gleicher  Schluckfahigkeit  bei 
gleichem  Gefalle  bezüglich  ihrer  Drehzahlen  miteinander  verglichen. 

Eine  Konkurrenz  auf  dieser  Basis  bringt  aber  die  Gefahr  mit  sich,  daß  Tur- 
binen größter  Schluckfahigkeit  gebaut  werden,  ohne  Rücksicht  auf  Wirkungsgrad 
und  Leistung  und  das  widerspricht  dem  Vorteil  des  Wasserkraftbesitzers.  Aus 
diesem  Grunde  führte  ich,  als  Chefkonstrukteur  der  Firma  Briegleb,  Hansen  u.  Co., 
im  Jahre  1902  die  Leistung  als  Vergleichsbasis  ein'). 

Sie  verlanget  die  Umrechnung  jeder  in  Frage  kommenden  Wasserkraftmaschine 
auf  diejenige  Größe,  die  in  einem  bestimmten  Gefalle  eine  bestimmte  Leistung 
aufweist,  und  dann  den  Vergleich  der  Drehzahlen  der  umgerechneten  Typen 
bei  gleichem  Gefalle. 

Als  Vergleichsbasis  für  die  Leistung  schlug  ich  i  PS.  bei  i  m  Gefalle,  als 
Vcrgleichsbasis  für  die  Drehzahlen  i  m  Gefalle  und  als  Bezeichnung  der  so  ge- 
wonnenen Drehzahlen  den  Ausdruck  >»,  =  spezifische  Drehzahl«  vor,  was  auch 
in  die  »einheitlichen  Bezeichnungen«  Eingang  gefunden  hat. 

Die  spezifische  Drehzahl  bedeutet  somit  einfach  die  Drehzahl  der  einpferdigen 
Turbine  in  i  m  Gefalle. 

Zu  ihrer  Berechnung  multiplizieren  wir  die  Einheitsdrehzahl  mit  der  Wurzel 
aus  der  Einheitsleistung: 

nj  '  VA}  =  -    -.      y :  =  -rjf  1/ =-  =  — r —  =  «/  •  ViV>.      (382) 

Man  findet,  daß  dieses  Produkt,  da  D  hinausfällt,  für  gleiche  Typen  konstant 
ist.  Es  ist  aber  auch  nichts  anderes,  als  die  Drehzahl  der  einpferdigen  Turbine 
in  1  m  Gefalle,  denn  für  Ni  erhält  man 

tu  •  Vn]  =  fis  •  VL 

'   Z.  1905,  S.  380. 
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So  ergibt  sich  die  spezifische  Drehzahl 

^y-^y-        n  VN 
n,=niMNj  =j^yrj^'  (383) 

Mit  Hilfe  der  spezifischen  Drehzahl  können  nun  sämtliche  Wasserkraftmaschinen 
hinsichtlich  ihrer  Schnelläufigkeit  unterschieden  werden^). 

Umgekehrt  kann  man  aber  auch  sagen,  daß  für  jede  von  der  Industrie  vor- 
geschriebenen Zusammengehörigkeit,  von  N^  H  und  n  ein  Laufrad  von  ent- 
sprechender spezifischer  Drehzahl  gehört. 

Es  haben  sich  nun  im  Laufe  der  Zeit  für  die  jeweils  benötigten  spezifischen 
Drehzahlen  unter  den  vielen  möglichen  Turbinengattungen  einige  ganz  bestimmte 
Bauarten  eine  führende  Stellung  erworben.  Für  die  kleinen  spezifischen  Drehzahlen 
sind  es  die  Tangential-Teilturbinen  (Pelton-Turbinen),  für  die  größeren  spezifischen 
Drehzahlen  kommen  die  Zentripetal-VoUturbinen  (Francis-Turbinen)  in  Betracht. 

Wird  die  betreffende  Turbine  jeweils  nur  mit  einem  Leitapparat  beaufschlagt, 
d.  h.  ist  die  Pelton-Turbine  nur  mit  einem  Laufrad  und  dieses  jnit  einer  Düse 
und  die  Francis-Turbine  nur  mit  einem  Laufrad,  wobei  ja  nur  ein  Leitapparat 
in  Frage  kommen  kann,  ausgerüstet,  so  kann  man  nach  modernen  Ausführungen 
die  folgenden  spezifischen  Drehzahlen  unterscheiden: 

Tangential-Teilturbinen  (Pelton-Turbinen)  (mit  einem  Leitapparat): 

Langsamläufer  ris  etwa  10, 
Normalläufer  «,  »  15, 
Schnelläufer       «,      »     20  bis  30; 

Zentripetal-VoUturbinen  (Francis-Turbinen)  (mit  einem  Leitapparat): 

Langsamläufer  n^  etwa  50  bis  150, 
Normalläufer  ;/,  »  150  >  250, 
Schnelläufer       «,      »     250    »    350. 

Es  haben  somit  insbesondere  die  letzteren  ein  auffallend  weites  Anwendungs- 
gebiet, das  einmal  in  der  Änderung  der  Umfangsgeschwindigkeit,  vor  allem  aber 
in  der  verschieden  ausgestalteten  Schluckfähigkeit  begründet  ist'). 

Die  besten  Wirkungsgrade  weisen  die  Normalläufer  auf,  etwas  geringere  die 
Langsam-  und  Schnelläufer,  und  über  die  genannten  Grenzen  nach  unten  oder 
oben  hinauszugehen,  ist  mit  einem  Leitapparat  nicht  empfehlenswert.  Schaltet 
man  dagegen  die  eine  Turbine  beaufschlagende  Wassermenge  parallel  oder  teilt 
man  das  Gefalle,  so  lassen  sich  die  spezifischen  Drehzahlen  der  Turbine,  die  nun 
mit  ns^  bezeichnet  werden  sollen,  gegenüber  den  «,  mit  einem  Leitapparat  theo- 
retisch noch  in  beliebig  weiten  Grenzen  verändern. 

Bringt  man  nämlich  an  einer  Teilturbine  mehrere  Düsen  an  (Taf.  52,  Abb.  i  u.  3) 
oder  setzt  man  mehrere  Räder  auf  eine  Welle  (Abb.  311,  S.  205),  wodurch  im 
ganzen  z  Düsen  in  Tätigkeit  treten  mögen,  so  wird  die  Leistung  N  der  Turbine 

nVzN 
um  das  z  fache  vermehrt  und  man  erhält,  da  «,.  =  — ^ — , 

_      hYh 

«x^  =  ns'y  z,  (384) 


1)  Baashus  hat  unabhängig  von  mir  denselben  Ausdruck  zur  Klassifikation  der  Turbinen  verwendet, 
aber  nicht  als  Drehzahl,  sondern  als  Charakteristik  bezeichnet.     Z.  1905,  S.  93. 

2)  Den  Wechsel  der  Umfangsgeschwindigkeiten  und  Einheitswassermengen   zeigt  Tab.  A   S.  411. 
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Dasselbe  gilt,  wenn  man  bei  Vollturbinen  s  Laufräder  auf  eine  Welle  setzt 
(Taf.  31,  32). 

Praktisch  geht  man  dabei  für  vertikale  Tangential -Teilturbinen  mit  einem 
Laufrad  nicht  über  4  Düsen  oder  für  horizontale  Turbinen  mit  2  Laufrädern  nicht 
über  2-3=6  Düsen,  was  einer  Steigerung  der  spezifischen  Drehzahl  auf 

ris^  =  y^  •  n,  bis  Vö  •  «,  =  30  bis  37  fiir  Normalläufer, 
7itg  =  Vi '  fis  bis  Vö  •  «,  =  40  bis  75  fiir  Schnelläufer 

entspricht,  und  wodurch,  wie  man  sieht,  gerade  die  Lücke  bis  zum  Zentripetal- 
Langsamläufer  ausgefüllt  wird. 

Bei  Zentripetal- Vollturbinen  wird  die  Zweifach-  (Zwillings-),  Dreifach-  und 
Vierfach-  {Doppelzwillings-)  Turbine  ausgeführt,  wodurch  71,^  bei  Schnelläufern  für 
2,  3  und  4  Laufräder  ^^f  ^^^  ^  ^^^  ^  ^^^ 

bis  500  r^  600  (^  700 
gesteigert  werden  kann. 

Reicht  auch  das  nicht,  so  vergrößert  man  die  Gesamtzahl  der  Turbinen- 
aggregate der  Anlage,  dann  ergibt  sich  wiederum   die  spezifische  Drehzahl  der 

^^^"'^^  n.^=^n.Yz,  (385) 

wobei  z  die  Gesamtzahl  aller  Leitapparate  darstellt,  oder  man  hilft  sich  durch 
Zahnrad-  oder  Riemenübersetzungen. 

Umgekehrt  kann  die  spezifische  Drehzahl  der  Turbine  n^^  gegenüber  der  fiir 
einen  Leitapparat  geltenden  Größe  tis  dadurch  erniedrigt  werden,  daß  das  Ge- 
falle geteilt  wird.  Man  erhält  dadurch  die  »Stufenturbine«  (Abb.  346  u.  Taf.  35, 
Abb.  7)  in  Analogie  mit  den  Druckstufen  einer  Zentrifugalpumpe. 

Die  Größe  von  «,^  folgt  hier  bei  j  gleichgroßen  Stufen  aus  der  Überlegung, 
daß  das  Gesamtgefalle  fiir  das  rtt^  der  Anlage  jmal  größer  ist  als  das  Gefälle  iiir 
das  »,  des  einzelnen  Rades,  wodurch  entsprechend  Gleichung  (382)  S.  296 

...  =  ^  ■  (386, 

Das  wäre  dann  der  Wert  von  «,^  fiir  g  einzelne  Turbinen. 

Meist  setzt  man  aber  die  einzelnen  Laufräder  auf  eine  Turbinenwelle.  Dann 
steigt  nach  vorigem  die  spezifische  Drehzahl  der  Turbine  n^^  wieder  mit  der 
Wurzel  aus  j  und  wir  erhalten 

n,^  =  ns-2-  =  J~'  (387) 

Ausführungen  der  ersten  Art  hat  der  Verfasser  in  Holyoke,  Mass.,  kennen 
gelernt,  wo  in  einer  Zeit,  als  man  großen  Turbinen  noch  kein  hohes  Gefalle  dar- 
zubieten wagte,  eine  Teilung  des  Gesamtgefalles  in  mehreren  Stufen  durchgeführt 
worden  war. 

Ausführungen  der  zweiten  Art  in  einer  Turbine  sind  meines  Wissens  bisher 
nur  in  zwei  Stufen  vorgenommen  worden').     Damit  wird 

«*/  =  0,595  •  «X 
und  der  Langsamläufer  von  n,  =  50  auf  «,^  =  30  erniedrigt. 

»;  Redtenbacher  S.  16  und  Pfarr  S.  282. 
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Der  praktische  Wert  dieser  Zweistufenturbine  erscheint  aber  noch  größer,  wenn 
man  bedenkt,  daß  sie  praktisch  nur  bei  hohem  Gefalle  vorkommt,  für  das  eine 
Anordnung  mit  zwei  gegenstehenden  Laufrädern  (Taf.  32)  mit  Rücksicht  auf 
die  Vermeidung  des  Axialschubes  von  vornherein  geboten  erscheint.  Dann 
hat  man  die  Stufenturbine  mit  0,595*//,  mit  der  Zwillingsturbine  mit   1,414*;/, 

zu  vergleichen,  wodurch  die  spezifische  Drehzahl  der  ersteren  um  =  0,422 

gegen  die  der  letzteren  vermindert  wird. 

Zwei  Beispiele  seien  angeschlossen: 

I.  Eine  Anlage  mit  7200  PS.  bei  4  m  Gefalle  soll  der  schwankenden  Belastungen 
und  der  Reserven  wegen  mit  mindestens  drei  einzelnen  Turbinen  betrieben  werden, 
deren  Drehzahl  nicht  unter  110  liegen  darf.     Dann  ist  das  vorläufige 


110V2400 
^'*/=  wp —  =  953. 

Die  Zahl  der  Laufräder  z  würden  dann  für  eine  Turbine,  wenn  w,  =^300  nicht 

überschritten  werden  soll, 

,  =  (953r_  ,^  ^ 
\30o/ 

Da  wir  aber  nicht  mehr  als  vier  Laufräder  für  eine  Turbine  nehmen  wollen, 
müssen  wir  mehr  einzelne  Turbinen  aufstellen.  Da  die  spezifische  Drehzahl  der 
Anlage  «*^  =  953  V3  =  1650  ist,  so  folgt  für  ns  =  300  die  Gesamtzahl  der 
Laufräder  zu 


=0=- 


300 
Dafür  kämen  etwa  die  folgenden  Möglichkeiten  in  Betracht: 

1.  9  Turbinen   mit  je  4,  d.  h.  im  ganzen  36  Laufräder, 

2.  9  »  »»3j»>»  >        27         *         ) 

3.  6  »  »»4j>>>  »         24         » 

Die  letztere  Möglichkeit  ist  am  billigsten,  liefert  aber 

ns  =  — :^  =  333 , 

y24 

was  immerhin  mit  Rücksicht  darauf,  daß  bei  der  großen  Zahl  der  Turbinen  Teil- 
beaufschlagung mit  ihrem  für  Schnelläufer  schlechten  Wirkungsgrad  nicht  in 
Betracht  kommt,  noch  zulässig  erscheint. 

2.  Für  eine  Anlage  von  90000  PS.  bei  200  m  Gefalle  soll  die  Größe  der  ein- 
zelnen Maschine  mit  Rücksicht  auf  die  Belastungsschwankungen  und  die  Generator- 
größen 1 5  000  PS.  nicht  überschreiten. 

Es  sind  daher  sechs  Turbinen  dieser  Größe  zu  projektieren,  deren  Drehzahl 
215  betragen  soll. 

Es  ergibt  sich  ein  vorläufiges 

215I/15000 
^u  =  4;-Z-  -  =  35  . 

200y200 
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Damit  könnte  nach  unserer  Tabelle  zur  Ausfuhrung  kommen: 

a)  Eine  Tangential-Teilturbine  mit  vier  Düsen  (vertikal),  deren  spezifische  Dreh- 
zahl pro  Düse 

^  35 

«x=    y^   =    17,5. 

bj  Konstruktiv  einfacher  und  hydraulisch  günstiger  eine  Tangential-Teilturbine 
mit  zwei  Laufrädem  auf  einer  Welle,  jedes  mit  drei  Düsen,  wonach 

35 
'^'=7^  =  ^,3. 

c)  Dagegen  ließe  sich  auch   eine  Zentripetal- Vollturbine  mit  zwei  Stufen  auf 
einer  Welle  (Gl.  387)  ausfuhren,  deren 

^'  ==;;^/^r  '^^'z  =  ^r^e  35  =  58,7 

0,595  o»595 

somit  ein  ausgesprochener  Zentripetal-Langsamläufer,    der  mit  den  g^ten 
Wirkungsgraden  unter  b}  nur  schwer  konkurrieren  kann. 

Diese  Beziehungen  sind  aber  nicht  nur  für  Neuberechnungen  wertvoll,  sondern 
bilden  auch  die  Grundlage  der  auf  Versuchsmodellen  gegründeten  neuzeitlichen 
Reihenbauart  der  Wasserkraftmaschinen,  wobei  man  aus  der  Bremsung  kleiner 
Turbinen  auf  der  Versuchsstation  Schlüsse  zieht  auf  das  Verhalten  ähnlicher  Bau- 
arten in  geändertem  Gefalle'). 

III.  Zweite  Annäherung:  Berücksichtigung  der  Reibungsverluste 

nach  der  Bielschen  Gleichung^). 

Die  Bielsche  Gleichung  gilt  fiir  gleichmäßige  Strömung  in  Rohren,  Kanälen 
und  Flüssen.     Nun  treten  in  den  Turbinen  freilich  noch  andere  Strömungen  mit 

')  Unter  ähnlicher  Bauart  der  Turbinen«  ist  hierbei  nicht  nur  zu  verstehen,  daß     „-  für  Leit-  und 

F 

*  Laufrad  der  Turbine  unveränderlich  bleibt,  sondern  diese  Bedingung  muß  auch  für  den  ganzen  Einbau, 
soweit  er  in  die  Berechnung  des  Wirkungsgrads  einbezogen  wird,  erfüllt  sein.  Dazu  darf  nicht  außer 
acht  gelassen  -werden,  daß  die  Ähnlichkeit  des  Einbaues  bei  verschieden  großen  und  in  verschiedenem 
Gefäüle  arbeitenden  Turbinen  praktisch  nur  selten  genau  eingehalten  werden  kann.  Für  den  Wechsel 
der  Turbinengröße  gelingt  dies  noch  am  ersten  bei  geschlossenen  Turbinen  mit  kurzem  Saugrohr; 
denn  die  ähnliche  Vergrößerung  eines  längeren  Saugrohrs  findet  bald  ihre  Grenze  in  der  Forderung 
positiven  Wasserdrucks.  Beim  Wechsel  des  Gefälles  wird  die  Ähnlichkeit  des  Einbaues  dadurch  gestört, 
daß  die  Wassergeschwindigkeit  in  der  Zu-  imd  Ableitung  im  allgemeinen  in  geringerem  Maß  als  nach 
der  Wurzel  aus  dem  Gefälle  geändert  werden  soll.  Am  schwierigsten  ist  die  Sachlage  aber  bei  offen 
eingebauten  Turbinen.  Hier  verlangt  die  Bedingung  einer  genau  ähnlichen  Vergrößerung  oder  Ver- 
kleinenmg  des  ganzen  Einbaues  streng  genommen,  daß  sich  das  Gefälle  in  gleichem  Maß  wie  die 
Tarbinengröße  ändere,  was  im  allgemeinen  natürlich  nicht  zutrifft.  In  der  Praxb  finden  sich  im 
Gegenteil  die  größeren  Turbinen  meist  bei  den  kleineren  Gefällen,  und  die  dadurch  gegenüber  dem 
Einbau  der  Versuchsturbinen  meist  im  ungünstigen  Sinn  geänderten  Verhältnisse  haben  das  Vertrauen 
in  die  sicliere  Vorausbestimmung  der  Wirkungsgrade  bei  der  Reihenbauart  für  solche  Fälle  schon 
Öfters  erschüttert.  Praktische  Bedeutung  haben  diese  Bedenken  in  der  Tat  nur  bei  den  kleinsten 
Gefällen;  denn  die  betreffenden  Verluste  treten  bei  höheren  Gefällen  gegenüber  den  Gcsamtverlusten 
rasch  zurück. 

']  Diese  Beziehnngen  hat  Verfasser  in  zwei  Aufsätzen  behandelt:  »Die  Abhängigkeit  des  Wirkungs- 
grads der  Wasserturbinen  von  Gefälle,  Wasserwärme,  Turbinengröße  und  Rauheit  der  Kanäle.« 
Z.,  1909,  S.  1541  und:  »Die  Änderung  der  Schnelläufigkeit  ,ähnlicher^  Wasserturbinen  mit  der 
Turbiaengröße.«     Z.  g.  T.,  1909,  S.501. 
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eigenartigen  Reibungsverlusten  auf,  wie  z.  B.  die  Wirbelverluste  beim  Übergang 
vom  Leit-  ins  Laufrad,  bei  sehr  verschiedenen  Strömungsgeschwindigkeiten  im 
Laufrad,  bei  starken  Krümmungen  und  beim  sogenannten  Austrittsverlust. 

Für  das  normale  Arbeitsgebiet  der  Turbinen  aber  spielen  die  genannten  Wirbel- 
verluste, wie  wir  S.  365  ff.  näher  beobachten  werden,  nur  eine  verhältnismäßig  geringe 
Rolle  gegenüber  den  Verlusten  der  gewöhnlichen  Wasserreibung  in  Kanälen,  so 
daß  in  diesem  Falle  die  Bielschen  Beziehungen  ohne  bedenklichen  Fehler  auf  die 
Gesamtverluste  in  der  Turbine  angewendet  werden  dürfen. 

Galten  sonach  die  vorigen,  in  erster  Annäherung  gemachten  Anschreibungen 
für  gleichartige,  im  übrigen  aber  ganz  beliebige  Betriebszustände,  so  kann  hier, 
aber  freilich  nur  für  den  normalen  Betriebszustand,  die  Abhängigkeit  des  Wirkungs- 
grads und  damit  auch  die  der  Hauptgleichung  von  den  Größen  angegeben 
werden,  die  in  der  Bielschen  Gleichung  auftreten. 

Bezeichnen  wir  den  zu  berechnenden  Fall  mit  Index  ',  so  schreibt  sich  das 
Verhältnis  des  fraglichen  zu  einem  gegebenen  Reibungsverlust  als 

wobei  xf)  den  Bielschen  Klammerausdruck  (S.  106)  darstellt. 

Setzen  wir  dabei  noch  das  Quadrat  der  Geschwindigkeit  [c^)  proportional  dem 
Gefälle  H^  was  hier  nur  als  eine  Vernachlässigung  zweiter  Ordnung  erscheint,  so 

folgt  mit  -^  =  ^  ,    ^/  =  ^' 

F' 

F'  F 

und  für  Turbinen  streng  ähnlicher  Bauart,  d.  h.  mit  l'  ^n  ^=  Ijj 

Q  ^ 

Durch  Einführen  von  ^  =  i  —  e  und  g'  =  i  —  e'  ergibt  sich  dann  der  neue 
hydraulische  Wirkungsgrad  e'  zu 

6'=I-(l-€)-|-.  {389) 

Nun  ist  es  praktisch  und  im  Rahmen  der  vorhandenen  Genauigkeit  durchaus 
zulässig,  den  hydraulischen  Wirkungsgrad  e  durch  den  wenig  verschiedenen  ge- 
bremsten Gesamtwirkungsgrad  e  zu  ersetzen,  zumal  sich  die  darin  u.  a.  einbegriffene 
mechanische  Reibung  z.  T.  in  gleicher  Richtung  ändert  wie  die  hydraulische '),  so 
daß  man  auch  schreiben  kann: 

^'  =  I  -{I  -^)-J,  (390) 

oder  nach  Einsetzung  des  Bielschen  Wertes  für  ip^  wobei  man  zweckmäßig  noch 

')  Sie  nimmt  relativ  ab  mit  der  Turbinengröße,  wächst  aber  mit  dem  Gefalle.   Vgl.  Fußnote  S.  292. 


(388) 
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den  für  geometrisch  ähnliche  Bauart  konstanten  Wert  (7775)    als    »hydraulischen 


Eioheitsradtus  «  einführt : 


'  =  ■-<■-'' 5 — : 5s w  '"" 


0,12  + 


z — ~~t — 

V&  (ioog+.).i/(4)/> 


[ä] 


Da  der  dritte  Summand  »das  Zähigkeitsglied«  der  Bielschen  Konstanten  gegen- 
über den  beiden  ersten  Summanden  für  technisch  übliche  Werte  sehr  zurücktritt 
[vgl.  S.  108),  kann  diese  Formel  für  die  praktischen  Verhältnisse  des  Turbinenbaues 
durch  Vernachlässigung  der  Änderung  des  dritten  Summanden  im  Zähler  und  Nenner 
wesentlich  vereinfacht  werden.  Mit  der  allgemeinen  Form  aber,  in  der  sie  hier 
niedergeschrieben  ist,  können  auch  Einflüsse,  die  in  der  Regel  zu  vernachlässigen 
sind,  studiert  werden.  Z.  B.  verändert  die  Wassertemperatur  den  Zähigkeits- 
koeffizienten [rj]  und  damit  den  dritten  Summanden  von  tp.  Auch  die  Wasser- 
geschwindigkeit c  erscheint  im  dritten  Summanden.  In  welchem  Maße  dies  auf 
das  Gesamtergebnis  einwirkt,  hängt  von  der  Größe  des  dritten  im  Verhältnis  zum 
ersten  und  zweiten  Summanden  ab  und  ist  von  Fall  zu  Fall  verschieden. 

Den  ersten  Summanden  bildet  die  unveränderliche  Zahl  0,12.  Im  zweiten 
findet  man  die  Rauheitszahl  ^,  die  nach  BiEL  für  glattes  Kupferrohr  zu  ^  =  0,0064, 
für  verzinktes  Eisenrohr  zu  5  =  0,018  einzusetzen  ist.     Turbinenkanälen   dürfte 

ein  dem   zweiten  Falle   naheliegender  Wert  zukommen.     Das  Verhältnis  y=  , 

d.  h.  der  hydraulische  Einheitsradius,  ist  für  den  Durchgang  des  Wassers  durch 
die  Turbine  allerdings  sehr  veränderlich,  und  somit  ist  auch  die  Änderung 
des  Wirkungsgrads  bei  Veränderung  einer  der  andern  Größen  für 
die  verschiedenen  Teile  der  Turbine  verschieden.  Die  größten  Reibungs- 
verluste treten  aber  an  den  Stellen  größter  Wassergeschwindigkeit  auf,  und  mit- 
hin  werden  die  größten  Änderungen  des  Wirkungsgrads  berücksichtigt,  wenn 
für  F  und  f/  die  Austrittsquerschnitte  von  Leit-  bzw.  Laufrad  /^  und  /^  bzw.  U^ 

und  Ij\  in  Rechnung  gesetzt  werden.  Für  volle  Beaufschlagung  wird  dann  y^^r^ 
im  Laufradaustritt,  für  kleine  Beaufschlagung  mit  Drehschaufelregulierung  (S.  223) 

,r°y^  im  Leitradaustritt  einen  Kleinstwert  annehmen.    Dabei  zeigt  die  zahlenmäßige 

Rechnung,  daß  noch  Schätzungsunterschiede  von  10  bis  20  vom  Hundert  auf  das 
Endergebnis  nur  einen  verschwindend  kleinen  Einfluß  ausüben. 

Man  bemerkt  nun,  daß    y  jrj^  im  Nenner  sowohl  des  zweiten  als  des  dritten 

Summanden  vorkommt,  daß  somit  beide  mit  wachsender  Turbinengröße  in  gleicher 
Weise  abnehmen.  Welche  Bedeutung  dies  für  die  Vernachlässigung  des  dritten 
Sunmianden  hat,  hängt  von  den  zahlenmäßigen  Größen  ab,  weshalb  wir  in  der 
folgenden  kleinen  Rechnung  vergleichsweise  eine  kleine  und  eine  große  Turbine 
zugrunde  legen. 
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Die  Wirkungsweise  der  übrigen  im  dritten  Summanden  befindlichen  Größen 
ist  bezüglich  seiner  Bedeutung  gegenüber  den  beiden  ersten  Summanden  eindeutig 
und  daher  leicht  zu  übersehen.  Man  bemerkt,  daß  seine  Bedeutung  wächst,  je 
glatter  die  Kanäle  sind,  da  sich  hier  die  Rauheitszahl  ^  im  Nenner  befindet,  während 
sie  beim  zweiten  Summanden  im  Zähler  auftritt. 

Die  Wassergeschwindigkeit  c  bzw.  das  Gefälle  beeinflußt  nur  den  dritten  Sum- 
manden. Seine  Bedeutung  wächst  mit  abnehmendem  Gefalle,  weshalb  im  folgenden 
ein  kleines  Gefalle  in  Rechnung  gesetzt  werden  soll. 

Die  spezifische  Masse  \S\  darf  fuglich  konstant  gesetzt  werden,  und  welchen 

Einfluß  die  mit  der  Temperatur  veränderliche  Zähigkeit  \y\\  ausüben  kann,  ergibt 

sich  leicht  aus  einem  kleinen  Zahlenbeispiel. 

F  f 

Wähltman z.B.  5  =  5' =  0,015  und  jTf^'=^rj\^  ^^  ^r  den  Laufradaustritt  etwa 

zwischen  0,02  und  0,04  wechselt,  zu  0,02  7  5 ,  so  folgt  für  eine  kleine  Turbine  mit  Z>  =  o,  3 
I  jj  t\D  =  0,0083  und  y  I  /j'pA  D  =  0,091 ,    und    für    eine    große  Turbine  den 

neunfachen  Durchmesser  [D  =  2,7),  oder    [/(^•^'^jZ>  =  0,273,  so  ergibt  sich  der 

zweite  Summand  zu  0,165  bzw.  zu  0,055  oder  die  beiden  ersten  Summanden  zu- 
sammen zu  0,285  t)zw.  zu  0,175. 

Demgegenüber  berechnet  sich  der  dritte  Summand  z.  B.  für  ^  =  4  m/sek,  was 
einem  absichtlich  kleinen  Gefalle  von  rund  2  m  entsprechen  dürfte,  mit  %  =  0,015, 
y  =  I  und  [1^]  bei  einer  absichtlich  niedrig  gewählten  Temperatur  von  5" €  =  0,015 

für  die  kleine  Turbine  mit    y  Ijy^    \D  =  0,091  zu 


2,5  .0,015 


(100  •  0,015  +  2)  4  •  0,091  •  I 


=  0,0295, 


für  die  große  Turbine  mit    y  [fr^rn^  =  0,273  zu 


2,5.0,015  o 

'        '     "^  =  0,00983 . 


(100  . 0,015  +  2)  4  .  0,273  .  I 

Man  bemerkt,  wie  sehr  diese  beiden  Werte,  trotzdem  sie  sich  durch  die 
Annahme  des  Beispiels  möglichst  groß  ergaben,  gegenüber  den  Summen  der 
beiden  ersten  Summanden  von  0,285  bzw.  0,175  zurückstehen,  sowie  daß  dies 
bei  der  großen  Turbine  in  noch  höherem  Maße  als  bei  der  kleinen  der  Fall  ist. 

Nur  wenn  die  beiden  ersten  Summanden  ungeändert  bleiben,  spielt  der  dritte 
eine  wenn  auch  kleine  Rolle.  In  solchem  Falle  könnte  z.  B.  für  eine  bestimmte 
unveränderte  Turbine  nach  der  allgemeinen  Formel  der  sehr  geringe  Einfluß 
von  Wasserwärme  und  Gefälle  berechnet  werden.  So  würde  im  obigen  Beispiel 
der  kleinen  Turbine  ein  Wirkungsgrad  von  80  vom  Hundert  durch  Erwärmung 
des  Wassers  von  5°  auf  20°  was  einer  Abnahme  der  Zähigkeit  von  0,015  ^^^ 
0,01  entspricht  (vgl.  S.  18),  steigen  auf 

0,285  +  0,0196  ^   . 

e  =  i  —0,2  -'  ---     |— ? — ^-  =  0,8065, 

0,285+0,0295 
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oder  bei  Steigerung  des  Gefälles  um  das  vierfache  auf 

0,0295 
0,285  +  —^ 

^  =    I   —  0,2       — ; -^—  =  0,8095  , 

'       0,285+0,0295  '        ''•'' 

wobei  a.ber  auch  die  ganzen  Einbauverhältnisse  ungeändert  zu  bleiben  hätten. 
Bei  verschiedenen  Turbinen  oder  auch  sogar  bei  derselben  Turbine  würde,  wenn 
sie  in  größeren  Zeitabschnitten  untersucht  würde,  allein  schon  die  Veränderlichkeit 
der  Rauheitszahl  den  Einfluß  von  Gefalle  und  Temperatur  unterdrücken.  Die 
Ausschaltung  der  Wasserwärme  und  des  Gefälles  bei  allgemeinen  Ver- 
gleichen')  kann  somit  als  besonderes  Ergebnis  hervorgehoben  werden. 
Somit  lautet  die  vereinfachte  Formel*): 


0,12  + 


!/(<&)■  ^" 


e'  =  i  —  [i-e) "^ {392) 

0,l2-\ _Jl 

Danach    würde    z.  B.    mit    den    obigen    Annahmen    von    g  =  5'  =  0,015, 
^jy('^  1/^  =  0,091  beim  Steigen  der  Turbinengröße  auf  das  neunfache,   d.h. 

[/(y"f'   jZ/ =  0,273,  der  Wirkungsgrad  von  80  vom  Hundert  wachsen  auf 

0,015 
0,12  +— — - 

e  =  i  —  (1  —  0,8) ^— ^  =  0,877  =  87,7  vom  Hundert, 

\  1  j  0,015  '  '  '" 

0,12  +  -^ — - 
0,09 1 

was  nach  den  bisherigen  Erfahrungen  durchaus  nicht  unwahrscheinlich  ist. 

Liegen  aber  zwei  Bremsungen  ähnlicher  Turbinen  verschiedener  Größen  und 
gleicher  Rauheit  vor,  so  könnte  damit  auch  die  Rauheitszahl  %  berechnet  werden, 
indem  eine  einfache  Umrechnung  ergibt: 

0,12  [e^  —  e] 


%  = 


I —e  i—e 

(393) 


1/(6)-  W^ 


Betrachtet  man  in  dieser  Hinsicht  z.  B.  die  Versuche  des  Verfassers  in  Sagan  \ 
die  mit  einer  ziemlich  genauen  Verdoppelung  der  Sundhauser  Versuchsturbine 
angestellt  worden  waren,  wobei 

Yj^  =  0,0384,     D  ==  0,4,     D'  =  0,8,     e  =  0,8,     e'  =  0,83, 


>}  Vakuum-  und  Anfressongserscheinungen  bei  hohen  Gefällen  liegen  natürlich  außerhalb  dieser 
Betrachtnng. 

>;  Unter  Verzicht  auf  das  Zähigkeitsglied,  das  auch  als  Mittelwert  zum  ersten  Glied  geschlagen 
werden  könnte. 

^,  Z.   1906,  S.  123 1. 
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SO  ergibt  sich  0,12  (0,83  —  0,8) 

"         0,17  _    0,2  f     Jit 

0,124     0,175 

ein  Wert,  der  dem  oben  geschätzten  auffallend  nahe  kommt. 

Diese  Erörterungen  scheinen  sonach  darzulegen,  daß  mit  einer  derartigen  An- 
wendung der  Bielschen  Formel  die  Genauigkeit  in  der  Beurteilung  der  Turbinen 
trotz  mancher  Unsicherheit  doch  gegenüber  dem  einfachen  Konstantsetzen  von  ip 
wesentlich  vermehrt  wird.  Unsicherheiten  werden  ja,  sobald  es  sich  um  Fragen 
der  Reibung  handelt,  nie  zu  vermeiden  sein.  Deshalb  kann  auch  eine  zuverlässige 
Nachprüfung  der  ins  Auge  gefaßten  Anwendbarkeit  der  Bielschen  Formel  auf 
die  Turbinen  nur  durch  zahlreiche  Nachrechnungen  praktischer  Bremsergebnisse 
gewonnen  werden.  Vorläufig  aber  darf  als  wahrscheinliches  Ergebnis  wiederholt 
werden,  daß  beim  Vergleich  der  besten  Wirkungsgrade  ähnlich  gebauter 
und  ähnlich  eingebauter  Turbinen,  wie  er  bei  der  auf  Versuchsturbinen  ge- 
gründeten neuzeitlichen  Reihenbauart  von  besonderer  Bedeutung  ist,  ein  Wechsel 
von  Wasserwärme  und  Gefalle  belanglos  ist,  während  die  Turbinengröße  und 
die  Rauheit  der  Kanäle  in  einer  den  obigen  Formeln  entsprechenden 
Weise  berücksichtigt  werden  müssen. 

Dazu  sei  aus  Gleichung  (392)  hervorgehoben,  daß  die  fragliche  Änderung  des 
Wirkungsgrads  um  so  bedeutungsvoller  wird,  je  geringer  seine  absolute  Größe  ist. 

In  dem  Maß  aber,  in  welchem  die  Arbeitsweise  der  Turbinen  von  dem  günstigsten 
Zustand  abweicht,  treten  noch  andere  als  die  Bielschen  Beziehungen  in  Wirksamkeit, 
deren  Bewertung  besondere  Untersuchungen  beansprucht. 

.  Die  Änderung  des  Wirkungsgrads  ergibt  nun  für  den  gleichartigen  Betriebs- 
zustand eine  proportionale  Änderung  der  in  der  Hauptgleichung 

2  ^Hs  =  c\-'W]  +  u\  —cl  +  zu\  —  ul  [326] 

auftretenden  Summanden,  bzw.  eine  Änderung  aller  Geschwindigkeiten  (auch  der 
Diagrammseiten)  mit  Ve. 

In  Analogie  mit  der  auf  S.  272  abgeleiteten  Funktion  von  H^  die  ja  in  der 
Hauptgleichung  mit  e  gleichwertig  auftritt,  finden  wir  bei  den  verschiedenen 
Wirkungsgraden  e  und  «'  bzw.  e  und  e' 

n'  =  «]/-,  {394) 


ß' 


=  qV~.  (395) 


N'  =  N-  1/- .  (396) 

e    ^     e 


Man  erhält  sonach  für  die  genauere  Rechnung  auch  verschiedene  Werte  für 
die  Einheitsgrößen  einer  bestimmten  Turbinentype,  je  von  welcher  Größe,  Rau- 
heit u.  dgl.  aus  die  Umrechnung  gemacht  wird,  indem  auch 

nY  =  njYj,  (397) 

Qy  =  Q}Vj^  (398) 

Ny=N}''Yl>  (399) 
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Dasselbe  gilt  fiir  die  Änderung  der  spezifischen  Drehzahl  mit  dem  Wirkungs- 
grad, die  sich  durch  Einsetzen  ergibt  als 


r/s  =  ny^yA7=n}Yl^yN}-^y^=n.-['^' 


(400) 


Die  spezifische  Drehzahl  ändert  sich  somit  in  noch  höherem  Maße  als  der 
Wirkungsgrad,  Grund  genug,  um  mit  der  betreffenden  Garantie  vorsichtig  zu 
sein,  wenn  aus  irgend  einem  Grunde  der  Wirkungsgrad  einer  Turbine  kleiner  zu 
erwarten  ist  als  der  der  »geometrisch  ähnlichen«  Versuchsturbine  (vgl.  S.  415). 


fVO 


0.2  O,^  0,6         Oß  7,0  7,2  r,^  7,6^ 

Abb.  415.     Änderung  des  Wirkungsgrads   mit  der  Einheitswassermenge  für  die  beiden 

verschiedenen  Turbinengrößen. 

Kurven  i,  2  und  3  gelten  fiir  />  =  l,i  m  bei  den  Einheitsdrehzahlen  SS,  99  und  iio; 
Kurven  i',  2'  und  3'  entsprechen  den  gleichartigen  Betriebszuständen  bei  D  «=  0,4  m.) 

• 

Ich  habe  hierzu  eine  kleine  Rechnung  angestellt'),  deren  Ergebnis  in  den 
beiden  Diagrammen  (Abb.  415  und  416)  wiedergegeben  ist.  Die  ausgezogenen 
Kurven  stellen  die  Versuchsergebnisse  dar,  die  Wagenbach  mit  einem  Schnell- 
Jäufer  mit  D  =  1,1  m  erzielt  hat').  Die  gestrichelten  Kurven  sollen  zeigen,  was 
mit  Anwendung  der  Bielschen  Gleichung  fiir  eine  geometrisch  ähnliche  auf 
/?  Ä  0,4  m  verkleinerte  Turbine  erwartet  werden  kann. 

Zunächst  wurden   unter  der  Schätzung  des  »hydraulischen  Einheitsradius«  für 

/ 
den  Laufradaustritt  zu  -r'C-.y  =  0,0275    ^^^  neuen  Wirkungsgrade  berechnet  als 

0,015 


0,12  + 


i-(i-.) 


]/o,0275/^' 


0,015 

0,12+     -y.^    =i.-^-^ 

Ko,0275  •  D 


=  I  —  (l  —  ^)  1,272.  [392] 


"    Z.  g.T.,  1909,  S.  501. 

^,  Reichel,  Francisturbinen-Schnelläufer.     Z.  g.  T.,  1909,  S.  421. 
C a  m  e  r  e  r ,  Wasserkraftmaschinen. 
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Dann  wurden  die  zu  erwartenden  Einheitswassermengen  bestimmt.  Die  gegen- 
seitige Abhängigkeit  zeigt  in  Abb.  415  deutlich  den  größten  Abfall  für  e'  wie 
für  QY  bei  den  absoluten  kleinsten  Werten  von  e. 


*flCT 


Abb.  416.     Änderung  der  spezifischen  Drehzahl  mit  den  Einheitswassermengen  für  die  beiden 

verschiedenen  Turbinengrößen. 

(Kurven  i,  2  und  3  gelten  für  Z>  =  i,l  m  bei  den  Einheitsdrehzahlen  88,  99  und  110; 
Kurven  i',  2'  und  3'  entsprechen   den   gleichartigeü  Betriebszuständen  bei  D  =  0,4m.) 

Abb.  416  gibt  das  entsprechende  Bild  für  die  ttg  nach  Q}  geordnet.  Man 
bemerkt,  daß  das  höchste  »,  von  445  auf  «i  =  392  herunterfallt,  dazu  eine  auf- 
fallende Veränderung  der  Form  der  Kurven. 


Fünfter  Teil. 


Theorie  der  Zentripetal- Vollturbinen 

(Francis-Turbinen). 


A.  Einleitung. 

Die  allgemeine  Turbinentheorie,  die  wir  im  vorausgegangenen  Kapitel  be- 
trachtet haben,  soll  nunmehr  nach  Tiefe  und  Umfang  eine  wesentliche  Erweiterung 
erfahren,  die  sich  in  zweierlei  Richtung  bewegen  wird. 

Die  bisher  in  die  Hauptgleichung  und  deren  Ableitungen  eingeführten  Ver- 
änderlichen bezogen  sich  entweder  nur  auf  ein  beliebig  herausgegriffenes  Massen- 
element bzw.  auf  seinen  Weg  durch  die  Turbine,  oder  sie  stellten,  wenn  die 
Gesamtströmung  durch  die  Turbine  der  Betrachtung  zugrunde  gelegt  war,  die 
entsprechenden  Mittelwerte  dieser  Strömung  im  Sinne  des  Energiegesetzes  dar. 
Auf  eine  nähere  Zergliederung  der  betreffenden  Mittelwerte  waren  wir  nicht  ein- 
gegangen. Das  soll  nunmehr  erfolgen,  wobei  wir  versuchen  werden,  ihre  Trennung 
in  die  Größen  auszuführen,  aus  denen  sie  zusammengesetzt  sind  und  deren  Wechsel 
über  die  verschiedenen  Querschnitte  uns  eingehend  beschäftigen  wird. 

Weiter  hatten  wir  die  gegenseitige  Abhängigkeit  der  genannten  Mittelwerte 
nach  Maßgabe  des  einfachen  mathematischen  Zusammenhangs  der  Geschwindig- 
keiten in  Rechnung  und  Diagramm  nur  soweit  verfolgt,  als  Reibungsverlust  bzw. 
Wirlamgsgrad  konstant  gesetzt  werden  konnten.  Jetzt  soll  auch  diese  Beschrän- 
kung fallen  und  der  Versuch  gemacht  werden,  die  höchst  verwickelte  Funktion 
der  Reibung  so  gut  als  möglich  festzulegen. 

Es  ist  einleuchtend,  daß  die  beiden  Schritte  nur  an  Hand  wirklich  vorhandener 
Konstruktionen  ausgeführt  werden  können,  und  da  die  verschiedenen  Turbinen- 
gattungen hierin  sehr  verschiedene  Aufgaben  und  Schwierigkeiten  bieten,  empfiehlt 
es  sich,  eine  solche  ins  Spezielle  erstreckte  Turbinentheorie  jeweils  nur  mit  einer 
bestimmten  Konstruktionsart  zu  verbinden. 

So  werden  wir  nun  eingehend  die  heutzutage  wichtigste  Turbinengattung,  die 
Zentripetal- Vollturbinen,  ins  Auge  fassen  und  unsere  Untersuchungen,  die  sich 
nunmehr  schon  recht  eingehend  mit  konstruktiven  Gesichtspunkten  zu  beschäftigen 
haben,  werden  sich  hierbei  grundsätzlich  von  der  im  sechsten  Kapitel  gebrachten 
Konstruktion  der  Turbinen  wesentlich  nur  dadurch  unterscheiden,  daß  es  sich  hier 
noch  um  die  Nachrechnung  und  Diskussion  gegebener  Formen  handelt,  während 
wir  dort  dem  Entwurf  neuer  Maschinen  gegenüberstehen. 
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Die  dabei  auftretenden  Probleme  sind  auch  heute  noch  keineswegs  als  gelöst 
zu  betrachten.  Auch  sind  sie  zu  verwickelt  und  mannigfaltig,  um  mit  einem 
Blick  übersehen  werden  zu  können,  und  es  wird  daher  notwendig  sein,  Dinge 
vorab  zu  erwähnen,  die  erst  an  späterem  Ort  ihre  nähere  Erledigung  fmden  können. 

Dazu  wird  es  fiir  die  fraglichen  Untersuchungen  vor  allem  erwünscht  sein, 
die  Turbinengattung  näher  kennen  zu  lernen,  mit  der  wir  uns  zu  befassen  haben, 
und  zu  dem  Zweck  soll  im  folgenden  zunächst  eine  Erläuterung  ihrer  bildlichen 
Darstellung,  soweit  sie  aus  dem  Rahmen  des  üblichen  Maschinenzeichnens  hinaus* 
fallt,  gegeben  werden. 

B.  Darstellung  der  Laufräder  durch  Axial-  und 
Achsnormalschnitte. 

Zur  genaueren  Beschreibung  und  vor  allem  zur  zahlenmäßigen  Festlegung  der 
einzelnen  Dimensionen  müssen  wir  uns  über  die  zeichnerische  Darstellung  der 
Laufräder  einigen. 


Abb.  417.     Lnufradmodell  i 


Der  symmetrische  Aufbau  der  Laufräder  um  ihre  Achsen  ist  sowohl  für  die 
abrikmäOige  Herstellung  als  für  die  zeichnerische  Darstellung  maßgebend  gewesen. 
Die  Laufräder  bestehen  im  allgemeinen  aus  zwei  Kränzen,  die  als  Rotationskörper 
ausgebildet  sind  und  die  durch  die  eigentlichen  Schaufeln  zusammengehalten  werden, 
mit  denen  sie  die  Laufradzellen  bilden.  Das  zeigt  sich  hübsch  in  dem  auf- 
geschnittenen Modell  Abb.  417,  das  ich  für  die  Hochschule  entworfen  habe.  Der 
eine  Kranz  wird  mit  der  Nabe  verbunden  und  heißt  Laufradboden,  während  der 
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andere   sich  dem  abfließenden  Wasser  öflhet  und  als  eigentlicher  Laufradkranz 
bezeichnet  wird. 

Es  lieget  nahe,  die  beiden  (vgl.  Abb.  417)  durch  eine  Axialebene  zu  schneiden, 
die  als  Aufriß  (Abb.  418)  des  mit  senkrechter  Achse  gedachten  Rades  erscheint 
und  Boden  B  wie  Kranz  K  durch  die  Leitlinien  im  Profil  erkennen  läßt.  Der 
Grundriß  zeigt  dann  (Abb.  419)  die  Draufsicht  in  der  Achsrichtung  bzw.  im 
Achsnormalschnitt. 


I 

Abb.  418.    Ziikularprojektion  der  Schaufelfiftche. 


Abb.  419.     Grundriß  der  Schaufelflache. 


Schwieriger  als  die  Darstellung  dieser  einfachen  Rotationskörper  ist  die  der 
zwischen  ihnen  befindlichen  Schaufeln,  deren  Flächen  im  allgemeinen  nach  keinem 
mathematischen  Gesetz  geformt  sind.  Man  spricht  dabei  von  einer  »oberen 
Schaufelfläche  c  als  der,  die  dem  ankommenden  Wasserstrom  zunächst  dargeboten 
wird  und  ihn  durch  ihre  vorwiegend  konkave  Krümmung  zur  Ablenkung  zwingt. 
Die  Rückseite  bildet  entsprechend  die  »untere  Schaufelfläche«.  Bei  Blechschaufeln 
fallen  die  beiden  Flächen  so  ähnlich  aus,  daß  man  sich  mit  der  Darstellung  der 
einen  von  beiden  unter  gleichzeitiger  Angabe  der  Blechstärke  begnügt. 

Der  äußere  Umriß  einer  Schaufelfläche  läßt  vier  Kanten  unterscheiden.  Zwei 
von  ihnen  liegen  in  den  erwähnten  Rotationskörpern  von  Laufradboden  und  Lauf- 
radkranz. Wir  nennen  sie  Bodenkante  BK  und  Kranzkante  KK  (Abb.  419).  Die 
beiden  andern  werden  nach  der  Wasserbewegung  durch  das  Rad  als  Eintritts- 
und  Austrittskante  (EKwnA  AK  Abb.  419)  bezeichnet.  Diese  vier,  eine  Schaufel- 
fläche begrenzenden  Kanten  stellt  man  nun  im  Aufriß  nicht  in  Ansicht,  sondern 
durch  eine  »Zirkularprojektion«  ')  dar,  nach  der  jeder  Punkt  um  die  Laufradachse 
in  die  Zeichenebene  gedreht  wird.  Die  dort  entstehenden  Kurven  bilden  somit 
die  Leitlinien  des  die  Schaufelfläche  einhüllenden  Rotationskörpers.  Die  den 
Laufradboden  und  -kränz  berührenden  Boden-  und  Kranzkanten  fallen  in  dieser 


«;  Vonchlag  von  Prof.  Dr.  Bur>iester. 
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Abb.  430.  Zirlcularprojektion  der  Axialsctitiitte  im  AuMD.  Abb.  421.     AclisDonmilsclinitte  im  Gmndrii^. 


Darstellung  mit  dem  Boden- 
und  Kranzprofil  BP  und  KP 
zusammen,  während  die  Ein- 
und  Austrittskante  das  Eintritts- 
profil BP  und  das  Austritts- 
profil AP  liefern  (Abb.  418). 

Durch  diese  vier  Profile  ist 
sonach  nur  der  die  Schaufel- 
flache  umhüllende  Rotations- 
körper festgelegt.  Wie  weit 
sich  in  ihm  die  Schaufelfläche 
in  der  Umfangsrichtung  er- 
streckt, wird  durch  Schnitt- 
ebenen angegeben,  die  fächer- 
förmig durch  die  Achse  ge- 
legt werden.  Meist  gibt  man 
ihnen  gleichen  Winkelabstand 
(Abb.  421),  und  zwar  so,  daß 
ihre  Gesamtzahl  ein  Vielfaches 
der  Schaufelzahl  bildet,  damit 
die  von  ihnen  gelieferten 
> Axialschnitte«  (-45  Abb.  420) 
für  jede  Schaufel  gleich  aus- 
fallen. 

Zur  Verdeutlichung  dieser 
und  auch  der  weiter  unten 
erwähnten  Schnitte  hat  mein 


Abb.  421.     Laufradmodell  von  Pfeiffer. 


Assistent,    Dipl.-Ing.   Pfeiffer,    ein    hübsches  Modell    angefertigt,    das    in    den 
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Abb.  422  abgebildet  ist.  In  ihm  werden  die  Axialebenen  durch  Glastafeln 
gebildet.  Ihre  Schnittlinien  mit  Laufradboden  und  -kränz  sind  durch  die  auf- 
geklebten Profile  zu  erkennen.  Ihre  Schnitte  mit  der  Schaufelfläche,  die  Axial- 
schnitte AS,  zeigen  sich  als  krumme,  auf  dem  Glas  verzeichnete  Linien.  Die 
Verbindung  der  letztem  durch  horizontale  Fäden  geben  mit  ihnen  ein  Bild  der 
Schaufelßäche  *). 

Abb.  423  zeigt  ein  von  unserem  Studierenden  Wilhelm  Stieber  verfertigtes 
Modell,  bei  dem  die  Axial-  und  Achsnormalschnitte  aus  Pappe,  die  Flutbahnen 
und  Schaufetkanten  aus  Draht  beigestellt  sind. 

Man  dreht  die  Axialschnitte  (AS)  gleichfalls  in  Zirkularprojektion  in  den 
AufriO  (Abb.  420,  Abb.  422  Schwenkvorrichtung),  und  mit  ihnen  ist  dann  bei 
gleichzeitiger  Angabe    ihres  Winkelabstands   (Abb.  421)  die  Schaufelfläche  völlig 


Die  Herstellui^  des  Laufrades  in  der  Fabrik  und  seine  Berechnung  verlangen 
aber  noch   eine  andere  Dar- 
stellung,   die    eigens   für   die 
Modelltischlerei  bestimmt  ist. 

Das  Herausarbeiten  der 
Schaufelfläche  läßt  sich  dort 
leichter  mit  Schnittkurven  pa- 
ralleler Schnittebenen  als  mit 
den  im  Räume  fächerförmig 
angeordneten  Axialschnitten 
ausfuhren. 

Man  schneidet  daher  die 
Schaufel  noch  durch  vertikal 
zur  Radachse  in  beliebigen  Ab- 
ständen gelegte  Acbsnormal- 
cbenen  {A,E  Abb.  420).  Sie 
liefern  im  Grundriß  die  Achs- 
normalschnitte ^„5(  Abb.  42 1 ), 
die  wir  auch  in  Abb.  423  als 
Schnurzüge     kennen    gelernt 

hatten  und  wobei  auch  die  vier  Abb.  423.    Laufradmodell  von  Stieber. 

Kanten     der     Schaufelfläche 

durch  einfache  Regeln  der  darstellenden  Geometrie  aus  der  AufriOdarstellung  ge- 
wonnen werden. 

Um  z.B.  Punkt  P  der  Austrittskante  (Abb.  420  u.  421}  aus  dem  Austritts- 
profil des  Aufrisses  zu  entnehmen,  beachte  man  nur,  daO  er  auf  dem  Kreis  vom 
Radius  r  und  gleichzeitig  auf  dem  Axialschnitt  S  zu  liegen  kommt. 

Weitere  Darstellungen  der  Schaufelfläche,  die  zur  Laufradberechnung  und  zur 
Beurteilung  der  Strömungsverhältnisse  benötigt  werden,  wollen  wir  vorläufig  zurück- 
stellen, bis  wir  im  folgenden  Abschnitt  die  verschiedenen  Konstruktionsarten  näher 
Icennen  gelernt  haben. 

■;  Z.  g-T-,  1911,. S.  497.     Vgl.  auch  Schaufelmodell  nach  Mvi.lkr  Z.  g.  T.   1914  S.  65. 
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C.  Beschreibung  der  Zentripetal-YoUturbine. 

Wir  hatten  schon  in  der  Übersicht  des  dritten  Kapitels  die  Zcntripetal-Voll- 
turbine  kurz  kennen  gelernt  (S.  197).  Auch  die  Ableitung  der  Haup^leichung 
hatte  sich  an  eine  Schnittzeichnung  dieser  Maschinengattung  (Abb.  364)  an- 
geschlossen. Jetzt  wollen  wir  diesem  Gegenstand  so  weit  nähertreten,  als  es  zum 
Verständnis  der  angeschlossenen  theoretischen  Untersuchungen  notwendig  ist. 

Wiederholend   sei   erwähnt,   daß   das  Wasser  der  Zentripetalturbine   auf  dem 
äußeren  Umfang  des  Laufrades  zufließt,    um  sich  dann  beim  Durchgang   durch 
das  Laufrad  mehr  oder  weniger  der  axialen  Richtung  anzuschließen,  in  der  es  ab- 
Bießen  soll.    Die  VoUturbine  besitzt  im  allgemeinen  einen  Überdruck  zwischen  Lauf- 
rad-Ein-  imd  -Austritt  und  verlangt  daher 
den  völligen  Luftabschluß   des   Laufrades. 
Sie   gestattet  damit  aber  auch  seine  Auf- 
stellung über  dem  Unterwasser  bei  gleich- 
zeitiger Abfiihrui^  des  Wassers  durch  eine 
mit  Unterdruck  wirkende  Leitung,   die  als 
Saugrohr  bezeichnet  wird  und  unter  dem 
Unterwasserspiegel  endigt(Abb.  i  — 3,Taf.  14). 
Die  Zuleitung  des  Wassers  zum  Laufrad 
geschieht  durch  das  Leitrad,  das  es  rings 
umschließt   und   das   dem  Wasser   die   ge- 
wünschte Eintrittsgeschwindigkeit  und  Ein- 
trittsrichtung erteilen  soll. 

Die  Regulierung   einer  Vollturbine  mit 

Überdruck  sollte  neben  anderem  besonders 

deshalb   nicht  durch  Abschließen  einzelner 

Leitkanäle  geschehen,  da  sonst  für  die  unter 

den   Abschluß    geratenden    noch    gefüllten 

Laufradkanäle  Vakuum  auftritt  oder  bei  ihrer 

Lüftung  der  Unterdruck  im  Saugrohr  ge- 

Abb.4a4-     Herkoleshirbine  mit  Regulierung     schädigtunddadurchdieAufstellungdcsLauf- 

^        "'  rades  über  dem  Unterwasser  verhindert  wird. 

Somit  bleibt  als   theoretisch   richtige   Lösung   des   Regulierproblems  nur   die 

gleichzeitige  Querschnittsveränderung  sämtlicher  Lauf-  und  Leitradkanäle. 

Eine  solche  Konstruktion  haben  wir  im  geschichtlichen  Abschnitt  [Abb.  342, 
S.  218)  von  Deckherr  kennen  gelernt. 

Praktisch  hat  sich  diese  Bauart  nicht  bewährt,  weil  der  Antrieb  und  die  Be- 
weglichkeit der  zwischen  den  Schaufeln  verschiebbaren  Regulierwände  zu  viele 
Schwierigkeiten  machte  und  weil  die  Laufräder  dabei  auf  Schaufelflächen  mit  axial 
gerichteten  Leitlinien  (Zylinderflächen)  beschränkt  gewesen  wären. 

Man  begnügt  sich  daher  damit,  die  Querschnitte  der  Leitradkanäle  zu  ver- 
ändern und  nimmt  die  sich  hieraus  z.  B.  recht  unerwünscht  einstellenden  Ge- 
schwindigkeitsänderungen im  Leit-  und  vor  allem  im  gleichgebliebenen  Laufrad 
lieber  in  Kauf,  als  die  genannten  praktischen  Unzuträglichkeiten;  ein  lehrreiches 
Beispiel  dafür,  wie  von  zwei  Übeln  das  geringere  gewählt  wird. 
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Es  gibt  vor  allem  drei  Regulierarten  der  Leiträder:  die  Ringschütze  (Abb.  424), 
den  Gitterschieber  (Abb.  425)  und  die  Drehschaufeln  (Abb.  426,  vgl.  auch  Abb.  19, 
289  u.  352).  Die  erstere  wird  meist  zwischen  Leit-  und  Laufrad  geschoben  und 
bewirkt,  sobald  sie  in  Tätigkeit  tritt,  sehr  starke  Kontraktionsverluste.  Ähnlich, 
wenn  auch  in  schwächerem  Maße,  ist  es  beim  Gitterschieber.  Wir  werden  uns 
deshalb  in  eingehender  Weise  nur  mit  der  Drehschaufelregulierung  beschäftigen, 
die  weitaus  die  besten  Wirkungsgrade  aufweist.  Diese  Regulierung  entläßt  bei 
jeder  Öffnung  der  Leitschaufeln  das  Wasser  ohne  nennenswerte  Kontraktion  und, 
was  wichtiger  ist,  in  einer  Richtung,  mit  der  es  in  der  Lage  ist,  .  zwanglos, 
d.  h.  ohne  wesentliche  Änderung  seiner  Ge- 
schwindigkeit, den  zwischen  Leit-  und  Lauf- 
rad befindlichen  Raum  auszufüllen.  Abb.  426 
zeigt  ein  Leitrad  mit  Drehschaufeln  in  ver- 
schiedenen Stellungen. 


^x^^^^t^ 


-nr^ 


Abb.  425.     Gitterschieber  offen  und  geschlossen.  Abb.  426. 


Dreh  schaufeln  offen,  halboffen 
und  geschlossen. 


Was  nun  die  Laufräder  der  zentripetalen  Vollturbinen  anbetrifft,  so  erfahren 
sie  entsprechend  der  S.  296  erwähnten  groOen  Variationsmöglichkeit  der  spezi- 
fischen Drehzahl  eine  sehr  verschiedene  Bauart. 

Ersetzen  wir  im  Ausdruck  für  die  spezifische  Drehzahl 


ris  = 


i/yTi' 


[383] 


fi  durch  die  Umfangsgeschwindigkeit  u  im  Turbinendurchmesser  Z>,  wonach 

u  •  60 


n  =■ 


D  •  7t 


und  N  durch  Wassergewicht  Q  •  y,  Gefälle  //  und  Wirkungsgrad  e^  wonach 


so  folgt 


75      ' 


D  '  7t   ^  75 


hYh 
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und  durch  Umstellen  ,      ■. 

^  das  gibt  mit  Zusammenfassung  der  kon- 

\  stanten  Glieder  in  k 

^  ^  n.  =  k.V7.u,VQ},         (402) 

d.  h.    die   spezifische    Drehzahl    ist   der 
~-„  I  Wurzel  aus  dem  Wirkungsgrad,  der  Um- 

»^^^     I  fangsgeschwindigkeit  bei   1  m  Gefälle  it, 

I  und  der  Wurzel  aus  der  Einheitswasser- 

menge Q'f  {S.  293)  proportional. 

Diese  beiden  Größen,  U[  und  Q), 
sind  auch  in  der  Tat  zur  Erzielung  er- 
wünschter spezifischer  Drehzahlen  in  aus- 
f.  giebiger  Weise  ausgestaltet  worden.  Da- 
bei ist  w/  wirksamer  als  Q},  da  das 
letztere  unter  der  Wurzel  steht  Die  Ein- 
heitswassermenge ist  aber  andrerseits  viel 
größerer  Variation  fähig  als  die  auf  i  m 
Gefalle  reduzierte  Umfangsgeschwindig- 
keit. 

So  hat  man  die  iLangsamläufen 
(Abb.  427a)  mit  geringer  Umfangsge- 
schwindigkeit und  kleinen  Ein-  und 
Austrittsbreiten  ausgestattet.  Die  Normal- 
d  Iäufer(Abb.42  7b)  weisen  mittlere  Werte 
auf,  während  bei  Schnelläufern  drei  Aus- 
fiihrungsarten  unterschieden  werden.  Ein- 
mal solche,  die  eine  besonders  hohe 
Ei nheits wassermenge  besitzen  und  mit 
langen  Schaufeln  ausgeführt  werden 
(Abb.  427c),  dann  solche,  bei  denen  die 
Umfangsgeschwindigkeit  besonders  ge- 
steigert ist,  wobei  die  Schaufeln  kurz 
gewählt  werden  müssen  (Abb.  42  7  e),  und 
schließlich  solche,  bei  denen  die  Um- 
fangsgeschwindigkeit sowohl  als  die 
Schluckfahigkeit  möglichst  hoch  gewählt 
^  sind  (Abb.  427d),  wobei  sich  aber  ge- 
zeigt hat,  daß  es  nicht  angän^g  ist,  die 
beiden  Größen  «/  und  Q)  gleichzeitig  bis 
zum  äußersten  zu  steigern,  ohne  den 
Wirkung^rad  e  zu  sehr  zu  schädigen. 

Die  Umfangsgeschwindigkeit  ist,  wie 
wir   im  Abschnitt  E   und  F  des  vierten 

Abb.  427.    Laufnidprofile  verschiedener  Schnell- 
Iftufigkeit  fUr  dieselbe  Drehzahl  [ui  =  ioo)enttvorfeil. 
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Kapitels  gesehen  haben,  eine  Funktion  der  Schaufelwinkel,  die  Einheitswasser- 
menge eine  solche  der  Querschnitte  und  ihrer  senkrechten  Durchflußgeschwindig- 
keiten. Die  Querschnitte  werden  bei  gegebenem  Durchmesser  durch  die  Ein-  und 
Austrittsbreiten  festgelegt. 

Die  Abb.  427  a— e  sind  jeweils  für  gleiche  Drehzahl  oder  Winkelgeschwindigkeit 
gezeichnet.  Ihre  Umfangsgeschwindigkeiten  sind  somit  den  gezeichneten  Durch- 
messern proportional  und  verhalten  sich  wie  550  :  570  :  620  :  685  :  930;  ihre  Ein- 
heitswassermengen  verhalten  sich  etwa  wie  0,109  *  0,61  :  1,56  :  1,76  :  1,455  ^^^ 
sonach  ihre  spezifischen  Drehzahlen,  mit  Berücksichtigung  einer  geringen  Ver- 
änderlichkeit des  Wirkungsgrades,  wie  60  :  150  :  250  :  300  :  350. 

An  Hand  dieser  charakteristischen  Figuren  wollen  wir  nun  noch  einige  Be- 
zeichnungen festlegen.  Da  ist  zunächst  der  Durchmesser  D^  zu  erwähnen,  in  dem 
das  Wasser  in  das  Laufrad  eintritt,  sowie  Z>,,  in  dem  es  das  Laufrad  verläßt. 
Die  verschiedenen  Anschauungen,  die  man  über  diesen  Durchmesser  hegt,  werden 
wir  in  Abschnitt  G  genauer  würdigen.  Vorläufig  legen  wir  die  Enden  der  Durch- 
messer in  die  betreffenden  Schaufelkanten  und  bezeichnen  die  inneren  und  äußeren 
Grenzwerte  mit  den  Indizes  i  und  a.  Während  die  Austrittsdurchmesser  sich  meist 
um  erhebliche  Beträge  änderten,  blieben  die  Eintrittsdurchmesser  bis  vor  kurzem 
amiähernd  konstant,  so  daß  man  D^  als  Maß  der  Laufradgröße  anzugeben  pflegte. 

Neuerdings,  nach  dem  Einfuhren  der  großen  Schaufelspalte,  wechselt  D^ 
nicht  unbedeutend,  so  daß  sich  diese  Vergleichsbasis  nicht  mehr  gut  anwenden 
läßt  Ich  möchte  daher  vorschlagen,  den  äußeren  Eintrittsdurchmesser  i?,«  imter 
der  Bezeichnung  > Laufraddurchmesser«  D  als  Merkmal  für  die  Turbinengröße 
einzufuhren.  Er  charakterisiert  die  letztere  entschieden  besser  als  ein  zurück- 
genommener Durchmesser  D^  und  ist  außerdem  von  den  verschiedenen  über  D^ 
bestehenden  Anschauungen  unabhängig.  In  entsprechend  präziser  Weise  wollen 
wir  dann  auch  als  Laufradbreite  B  den  durch  die  Drehschaufeln  gegebenen  Ab- 
stand der  parallelen  Leitradkränze  festlegen. 

D^  nennen  wir  weiter  den  durch  die  Spitzen  der  Leitschaufeln  gelegten  Durch- 
messer. Er  ist  durchweg  für  eine  bestimmte  Schaufelöffnung  über  die  Schaufel- 
kante konstant,  wechselt  aber  seine  Größe,  wie  aus  Abb.  426  hervorgeht,  mit 
Drehung  der  Schaufeln. 

Von  besonderer  Wichtigkeit  ist  noch  der  Durchmesser  D^^  der  den  Beginn 
des  Saugrohrs  bezeichnen  möge.  Wir  legen  ihn  an  die  Stelle,  wo  die  Fortsetzung 
des  Kranzprofils  in  die  Strömungsrichtung  des  Saugrohrs  übergeht,  d.  h.  an  den 
Anschluß  des  Laufradkranzes  an  die  Leitlinie  des  meist  konisch  erweiterten 
Saugrohrs. 

Schließlich  sei  noch  als  »Wulstdurchmesser«  D^  die  lichte  Weite  im  Schaufel- 
wulst bezeichnet,  die  bei  Schnelläufern  von  Bedeutung  wird,  da  sie  für  die 
Meridiangesch windigkeit  den  engsten  Querschnitt  bezeichnet,  den  das  Wasser 
durchfließen  muß. 

Die  Zuleitung  des  Wassers  zum  Leitrad  geschieht  im  oflenen  Wasserkasten, 
im  Kessel  oder  im  Spiralgehäuse,  wie  wir  in  den  Abb.  271,  315  und  313  des  dritten 
Teiles  gesehen  haben.  Die  Ableitung  erfolgt  im  Saugrohr  am  einfachsten  axial, 
gelegentlich  auch  mit  Krümmer.  Dabei  bezeichneten  wir  den  letzten  Saug^ohr- 
durchmesser  mit  D^  (Abb.  430  S.  318). 
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D.  Darstellung  des  Laufrades  durch  Abwickelungen. 

Plutbahnen. 

Nach  dieser  allgemeinen  Beschreibung  der  Zentripetal-VoUturbinen  wenden 
wir  uns  nun  zu  noch  andern  Darstellungen  der  Laufradschaufel,  die  uns  zeigen 
sollen,  welche  Krümmungen  das  Wasser  durchlaufen  muß  und  welche  Winkel 
seine  Wege  mit   der  jeweiligen  Umfangsgeschwindigkeit  des  Rades  einschließen. 

Diese  Darstellung  bildet  die  Grundlage  für  die  Nachrechnung  und  Neukon- 
struktion der  Laufräder. 

Um  diesen  Aufgaben  näher  zu  treten,  wollen  wir  zunächst  das  Problem  der 
Einzeichnung  von  Stromfaden  oder,  nach  WAGENBACHscher  Bezeichnung,  von 
Flutbahnen  näher  betrachten. 

Man  versteht,  daß  hierzu  zunächst  der  Beharrungszustand  vorausgesetzt  und 
daß  die  wirbelnde  Sekundärströmung  vernachlässigt  werden  muß. 

Auch  so  ist  aber  das  Problem  noch  immer  eines  der  schwierigsten  und  un- 
sichersten im  Turbinenbau. 

Zu  seiner  Behandlung  hat  man  deshalb  durchweg  noch  die  zweite  Annahme 
hinzugefügt,  die  voraussetzt,  daß  die  ganze  Wasserströmung  durch  das  Laufrad 
als  Rotationskörper  aufgefaßt  werden  darf,  d.  h.  daß  wir  beim  Umlauf  auf  irgend 
einem  zur  Achse  zentrischen  Ring  stets  den  gleichen  Strömungszustand  antreffen. 
Diese  Annahme  ist  natürlich  nur  eine  ziemlich  rohe  Annäherung  an  die  Wirklich- 
keit, da  sie  streng  genommen  nur  unter  dem  Vorbehalt  unendlich  dünner,  reibungs- 
freier, sowie  unendlich  vieler  Schaufeln  zutreffen  könnte.  Mit  ihr  finden  wir  auf 
der  durch  eine  Flutbahn  gelegten  Rotationsfläche  rundum  gleichartige  Flutbahnen; 
und  solche  Rotationsflächen,  die  man  als  »Flutflächen«  bezeichnet  hat,  sind^  wenn 
sie  als  ideelle  Trennungswände  betrachtet  werden,  geeignet,  das  ganze  Laufrad  in 
»Teillaufräder«  oder  »Teilturbinen«  zu  zerlegen,  zwischen  denen  ein  Überströmen 
von  Wasser  nicht  stattfindet. 

Der  Schnitt  einer  Flutfläche  mit  der  durch  die  Laufradachse  gelegten  Zeichen- 
ebene zeigt  die  Leitlinie  der  Rotationsfläche,  und  letztere  bildet  auch  die  Zirkular- 
projektion der  in  der  Flutfläche  liegenden  Flutbahn.  Wir  wollen  sie  deshalb  mit 
dem  Ausdruck  Flutprofil  F,P,  (Abb.  434,  S.  321)  bezeichnen. 

Was  nun  die  Darstellung  dieser  Flutprofile  anbetrifft,  so  liegt  auf  der  Hand, 
daß  sie  durch  die  Form  und  Weite  der  Laufradkanäle  bestimmt  sind  und  daß 
man  daher  zu  ihrer  Einzeichnung  schon  über  diese  im  voraus  wenigstens  annähernd 
unterrichtet  sein  muß.  Bei  normal  ausgeführten  Laufrädern,  und  insbesondere 
bei  Neukonstruktionen,  hat  man  versucht,  für  die  in  der  Axialebene  (Zeichenebene) 
auftretende  Wasserbewegung  das  Gesetz  der  wirbelfreien  Strömung  anzuwenden. 
Für  die  Strömung  zwischen  parallelen  Wänden  haben  wir  früher  ein  solches  Ge- 
setz in  dem  einfachen  Ausdruck  gefunden,  daß  Strömungs-  und  Niveaulinien  das 

ganze  Strömungsbild  nach  der  Beziehung  —  =-•  konstant  (Abb.  211,  S.  158)  z.B. 

mit  Quadraten  überdecken  sollten,  oder  nach  Lanchester'),  daß  die  Einteilung 
der  Strömung  in  Elemente  gleichen  Energieinhalts  durch  Flutflächen  und  Flächen 


A  Lanchester,  Aerodynamik,  Bd.  I,  §  81. 
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Reichen  Potentials  erfolgen  kann.      Hier  ist  die  Berechnung   und  Aufzeichnung 
wirbelfreier  Stromungslinien  ungleich  schwieriger. 

Es  liegen  mancherlei  Versuche  vor,  diese  Schwierigkeiten  zu  heben.    Als  Voi^ 

[äufer  hierzu  ist  die  Arbeit  von  PRASIL:  >Über  Flüssigkeitsbewegung  in  Rotations- 

hohlräumen«']  zu   nennen,  die   man  zur  Querschnittsbestimmung  der  Saugrobre 

verwenden  wollte  (vgl,  S.  483).    Abb.  428  zeigt  die  Flutprofile  in  einem  Saugrohr, 

Abb.  429  die   in  einem  durch    zwei   Kranzprofile    begrenzten  Rotationshohlraum 

nach  Pr.\sil.     Daran   schließt    sich    die    >Neue  Theorie   und   Konstruktion   der 

Kreiselräder*  von  H.  Lorenz  °),  die  gleichfalls  ein  Gesetz  für  die  Bestimmung  der 

Kranzprofile  vorschlägt,   womit   insofern   eine  unnötige  Beengung  hervorgerufen 

wird,  als  theoretisch  bei  jeder  beliebigen  Formgebung   wirbelfreie  Strömungen 

gedacht  werden  können.  Abb,  430  zeigt  den  Vei^leich 

zwischen  einem  nach  Lorenz  bestimmten  Kranz-  und 

SaugrohrproBl  einer   Schnelläuferturbine   (links)   und 

einem  sonst  gebräuchlichen  Profil  (rechts). 


Abb.  418.     Flutbfthaen  n*ch  Prasil.  Abb.  429.     Flutbnbuea  nach  Frasil. 

(Schw.  Bitg.   1903.)  (Sehff.  Bitg.  1903.) 

Davon  macht  sich  Bauersfeld  frei,  der  auf  den  von  PkasiL  und  Lorenz 
geschaffenen  Grundlagen  die  Einzeichnung  von  Flutprofilen  wirbelfreier  Strömung 
in  beliebig  vorgegebene  Kranzprofile  unter  dem  Gesichtspunkt  durchführt,  daß 
sieb  die  Geschwindigkeit  längs  einer  Kurve  konstanten  Geschwindigkeitspotentials 
proportional  der  Krümmung  des  Flutprofils  ändert').  Damit  eine  solche  Strömung 
wenigstens  der  Theorie  nach  auch  wirklich  eintritt,  ist  es  nötig,  die  Entwicklung 
der  Schaufelflächen  gleichzeitig  so  durch  zufuhren,  daß  sie  jeweils  senkrecht  stehen 
lu  den  Relativbeschleunigungen  der  Wasserbahnen  in  bezug  auf  das  Laufrad, 
Abb.  431a  stellt  die  Flutprofile  für  ein  beliebig  gewähltes  Kranzprofil  nach  Bauers- 
FtLD  dar.    Abb.  431b  gibt  den  zugehörigen  Schaufelgrundriß. 

Broszko  gibt  eine  noch  etwas  einfachere  Darstellung  wirbelfreier  Flutprofile 
Abb.  432),  läßt  jedoch  bei  Konstruktion  der  Schaufelflächen  die  letztgenannte 
Bedii^ng  von  Bauersfeld  außer  acht*), 

■;  Schw.  Bitg.   1903,  Bd,  XLI,  S.  207,  333,  249,  282  u,  293. 

'!  Die  KoDstraktioD  der  Francis-Schaufel  nach  der  Loreazschen  Tnrbinentheorie  nnd  ihre  Eigea- 
rtWleiu    Z.  1912,  S.  2045. 

*]  Z.  1913,  S.  Ö77,  mit  Entgegnung  von  Bauersfei.d,  S,  679, 
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Kaplan  geht  von  der  bis  jetzt  noch  nicht  bewiesenen,  dem  Satze  von  Lan- 
CHESTER  (vgl.  S.  316)  entsprechenden  Voraussetzung  aus,  daO  sich  in  einer  wirbel- 
freien Strömung  von  Rotationscharakter,  ähnlich  wie  in  einer  Strömung  zwischen 
zwei  festen  Wänden,  der  Raum  durch  Flutflächen,  Niveauflächen  und  Meridian- 
ebenen in  Zellen  gleichen  Energieinhalts  einteilen  läßt,  und  gewinnt  daraus  in 


Abb.  430.     Kram-  und  Saugrolirprofile.     (Links  nach  Lorenz,  rccbls  bisherige  Form.) 
(Aus  Z.g.T.,   1909,  S.68.) 

dem  Ausdruck =  konstant  ein  einfaches  Gesetz  zur  Aufzeichnung  der  Flut- 
profile'). Abb.  433  zeigt  ein  solches  Profil,  wobei  aber  Js  statt  s  und  ^«  statt 
unserer  Bezeichnung  /  gesetzt  ist. 

■JZ.g.T.,   1911.   S.  533fr. 


D.   Nachrechnung  der  Dimensionen  gegebener  Laulräder.  319 

Bio  ängstliches  Festhalten  an  solchen  Flutprofilen  wirbelfreier  Strömung  in 
der  Axialebene  wurde  nun  aber  meines  Erachtens  der  konstruktiven  Ausgestaltung 
der  Turbinenlaufräder  nicht  forderlich  sein.    Wir  werden  deshalb  im  allgemeinen 


Abb.  431.    Ftutbohnen  nitch  Bacei 


—  an— 
)- 4J2.    Flnlbihnen  nach  Bkoszko.  (2.1913.)         Abb.  433.  Flulbahnco  nach  Kaplan.    (AusZ.  g.T-,  1912.) 
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eine  Einzeichnung  von  Flutprofilen  ausführen,  die  nur  bestimmt  ist  durch  die 
Wasserverteilung  im  Leitrad,  im  Saugrohr  und  die  für  den  Laufradaustritt  an- 
genommenen Querschnitte. 

Wenn  wir  uns  daher  an  Stelle  der  wirbelfreien  Strömung  mit  derartigen  Flut- 
profilen begnügen,  so  kommen  hierfür  vor  allem  vier  Gründe  in  Betracht. 

1.  Steht  das  Gesetz  der  wirbelfreien  Strömung  an  sich  in  bemerkenswertem 
Gregensatz  zur  Wirklichkeit,  und  zwar  nicht  nur  wegen  seiner  Vernachlässigung 
der  Wasserreibung  und  der  wirbelnden  Sekundärströmungen,  sondern  hier  vor 
allem  noch  wegen  der  durch  die  endlichen  Schaufelweiten  ganz  beträchtlichen 
Druck-  und  Geschwindigkeitsveränderungen  im  Rotationsumfang. 

2.  Zeigen  die  für  Schnelläufer  konstruierten  wirbelfreien  Flutprofile  so  starke 
Wasserverzögerungen  (vgl.  Abb.  431 — 433),  daß  die  gleichzeitig  erforderlichen 
Druckvermehrungen  praktisch  kaum  erzielbar  scheinen. 

3.  Verlangt  die  theoretische  Einhaltung  der  wirbelfreien  Strömung  im  Axial- 
schnitt auch  bestimmte  Gesetzmäßigkeiten  für  die  Entwicklung  der  eigentlichen 
Schaufelform,  die  eine  konstruktive  Hemmung  bedeuten  und  den  Gesetzen  ge- 
ringsten Reibungsverlustes  zum  Teil  widersprechen ').  Will  man  sich  aber  von  den 
Folgerungen  freihalten,  so  hat  es  keinen  Zweck,  die  Voraussetzungen  peinlich 
zu  erfüllen. 

4.  Die  für  wirbelfreie  Strömung  im  Axialschnitt  durchgeführte  Schaufel- 
konstruktion entspricht  auch  theoretisch  nur  einer  bestimmten  Wassermenge.  Bei 
Änderung  der  Beaufschlagung  tritt  eine  ganz  bedeutende  Verschiebung  der  Flut- 
profile ein,  die  für  die  modernen  regulierbaren  Turbinen  die  ganze  Rechnung  von 
Grund  aus  verschiebt  und  illusorisch  macht. 

5.  Schließlich  ist  es,  und  das  darf  bei  all  diesen  Schwierigkeiten  als  besonders 
erfreuliches  Merkmal  hervorgehoben  werden,  für  die  Gestaltung  der  Schaufelfläche 
von  nur  unerheblicher  Bedeutung,  wenn  die  Flutprofile  eine  Änderung  erfahren, 
bzw.  wenn  sie  nicht  genau  richtig  eingezeichnet  sind.  Die  folgenden  Nachrech- 
nungen werden  zeigen,  daß  eine  Parallelverschiebung  eines  Flutprofils  fast  keinen 
Einfluß  hat  und  daß  auch  ein  kleiner  Richtungswechsel  desselben  nur  unter  be- 
sondern, anormalen  Verhältnissen  auf  die  Formgebung  der  Schaufel  von  wesent- 
lichem Einfluß  ist. 

Aus  diesen  Gründen  wollen  wir  der  Schaufelberechnung  folgenden  Gang  zu- 
grunde legen,  der  den  VorteU  größter  Einfachheit  und  Freiheit  hat  und  durch 
viele  Turbinenkonstruktionen  praktisch  bewährt  ist. 

Wir  nehmen  zunächst  die  Flutprofile  im  Leitrad  an.  In  einiger  Entfernung 
vor  dem  Durchmesser  D^^  etwa  im  Schnitt  AA  (Abb.  434a),  werden  sie  parallel 
zu  den  Leitrad  wänden  verlaufen.  Geben  wir  ihnen  gleiche  Abstände  voneinander, 
so  werden  die  inneren  Teilturbinen  mit  Rücksicht  auf  die  hemmende  Wirkung 
der  Wandreibung  wohl  etwas  mehr  Wasser  fördern  als  die  äußeren;  in  der 
Rechnung  dürfen  wir  diese  Tatsache  aber  im  allgemeinen  vernachlässigen,  da 
sie  sich  über  die  ganze  Länge  des  Flut-  bzw.  Kranz-  und  Bodenprofils  in  gleicher 
Weise  erstreckt. 


';  So  gibt  Bauersfeld  an,  i.  daß  die  Eintrittskante  in  eine  Axialebene  fallen  muß,  2.  daß  die 
Schaufelfläche  jeweils  senkrecht  zu  den  Relativbeschleunigungen  der  Wasserbahnen  in  bezug  auf  das 
Laufrad  stehen  muß. 


D.   Nachrechnung  der  Dimensio 


Entsprechend  teilen  wir  dann 
auchdie  Kreisfläche  amSaugrohr- 
bcginn  (bei  BB  in  Abb.  434a) 
in  Ringflächen  gleichen  Quer- 
schnitts ein  und  nehmen  schlieO- 
!ich,  da  wir  über  die  Austrittsver- 
hältnisse  am  Laufrad  noch  nicht 
uaterricfatet  sind,  auch  hier  senk- 
recht zur  Meridiangeschwindig- 
keit konstante  Querschnitte  an 
if .  c^  =  konstant,  vgl.  S.  327). 

Praktisch  geschieht  die  £in- 
zeichnung  der  Flutprofile  in  das 
^e^ebene  Laufradprotil  dann 
derart,  daQ  man  sie  zunächst 
gefühlsmäßig  durch  die  im  Leit- 
rad und  Saugrohr  gefundenen 
Teilpunkte  legt  und  vergleicht, 
ob  die  Produkte  ^d,  ■  D^  für  Jede 
Teilturbine  im  Laufradaustritt  den 
gleichen  Wert  besitzen.  Diese 
Bedingung  wird  für  die  erste 
Einzcichnung  nicht  gleich  erfüllt 
sein,  läQt  sich  aber  durch  probe- 
weises Verschieben  der  Flutpro- 
file, wobei  man  die  Summe  der 
Jb,-D^  durch  die  Zahl  der  Teil- 
turbinen dividiert  und  den  Quo- 
tienten entsprechend  berücksich- 
tigt, leicht  und  rasch  mit  ge- 
nügender Genauigkeit  (3 — 5  "/„) 
berichtigen. 

Sind  dann  die  Flutflächen  auf 
diese  W«se  festgeleg^t,  so  gilt  es, 
die  auf  ihnen  verlaufenden  Flut- 
bahnen, die  sich  als  ihre  Schnitt- 
kurven mit  der  Schaufel  fläche  er- 
geben, zur  Darstellung  zu  bringen. 
Das  ist  räumlich  ohne  weiteres 
möglich  und  in  den  schon  erwähn- 
ten Modellen  (Abb.  422  u.  423} 
durch  Schnüre  bzw.  Drähte 
geschehen,  die  die  jeweiligen 
Schnittpunkte  der  Schaufelfläche 
mit  den  Flutflächen  verbinden. 
^%cgen  ist   es  nicht  möglich, 

CiKtccr.  WuicrkntimuchincB. 


m^ 
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die  Flutbahnen  in  wahrer  Größe  und  Krümmung  in  einer  Ebene  genau  dar- 
zustellen, da  die  Flutflächen  mit  ihren  im  allgemeinen  gebogenen  Flutprofilen 
nicht  abgewickelt  werden  können '). 

Wir  begnügen  uns  daher  mit  einem  Annäherungsverfahren,  das  meines  Wissens 
von  Kankülwitz  herstammt,  und  wonach  die  auf  einer  Flutfläche  beflndlichen 
Schaufelschnitte  zunächst  auf  einem  Kreiskegel  abgebildet  und  dann  mit  diesem 
abgewickelt  werden.  Der  Kegel  ist  mit  der  Rotationsflutfläche  gleichachsig  und 
berührt  sie  in  einem  Kreis. 

Bei  der  Übertragung  eines  Punktes  der  wirklichen  Flutbahn  auf  den  Kreiskegel 
erscheinen  die  in  den  Leitlinien  liegenden  Strecken  /  und  j4l  [Abb.  434  a)  in 
wahrer  Größe,  da  das  Flutprofil  auf  dem  Ersatzkegel  abgewickelt  zu  denken  ist. 

Die  auf  dem  Umfang  ge- 
messenen Teilungen  ?bzw. 
At  werden  dagegen  im 
Verhältnis  zu  den  Radien  r 
verzerrt,  und  deshalb  folgt 
der  verzerrte  Winkel  f 
der  Abwickelung  cotg/' 
=  ^t"jJi  aus  dem  wirk- 
lichen Schaufelwinkel  ji' 
nach  Abb.  434a,  b  und  c 
■     zu  (^03) 

cotgjf  _  Jt"  _  r" 
coigii'  Jf'  r' 
Wir  fugendem  Schaufel- 
winkel  ß'  den  einfachen 
Strich  bei,  um  ihn  von 
dem  entsprechenden  Win- 
kel ß  der  Wasserbewegung 
gegen  die  Umfangsrich- 
tung  zu  unterscheiden, 
da    der   für    die    mittlere 

Wassei^esch  windi  gkeit 
maßgebende  Winkel  im 
allgemeinen  von  dem  auf 
gleicher  Flutfläche  liegen- 
den Neigungswinkel  der 
Schaufel  verschieden   ist 

')  Zu  einer  rKumlicheo  Dar- 
stellung   beliebiger   Flutbahneo 
Abb.,3i.     K.t,TO.ig„  .on  PtWE..  „toSch..f.n,m=nh.lPFli.ra 

noch  einen  Apparat  (1Curv«n- 
zeiger]  erfiinden,  dessen  Anwendung  aus  Abb.433  ohne  weiterem  verständlich  ist.  Die  einzetaen  Punkte 
des  Schau felschnitts  werden  durch  die  kteinen  Ringe  dargestellt,  deren  Achsen-  und  Höhenabstand 
und  gegenseitiger  Drehwinkel  nach  der  Zeichnung  leicht  eingestellt  werden  können.  Eine  durcli  die 
Ringe  gezogene  Schnur  zeigt  dann  in  Polygonfuim  die  belrclfende  Kaumkurve. 
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Da  wir  vor  allem  den  Austrittswinkel  ß^^  unverzerrt  im  Abbild  sehen  wollen, 
lassen  wir  den  Kreiskegel  die  Flutfläche  da  berühren,  wo  sie  die  Schaufelaustritts- 
kante schneidet.  Den  Winkel  am  Schaufeleintritt  zeichnen  wir  nach  obiger  Be- 
rechnung in  seiner  Verzerrung  ß'^  ein,  —  in  Abb.  434c  ist  dies  fiir  Wasserstraße  V 
geschehen  —  und  können  das  umsomehr,  als  der  wahre  Winkel  infolge  des  an- 
nähernd achsnormalen  Wassereintritts  im  Grundriß  der  Schaufeldarstellung  wieder 
in  wahrer  Größe  erscheint 

Die  zeichnerische  Festlegung  der  Schaufelfläche  im  Grund-  und  Aufriß  läßt  sich 
aus  gegebenen  Flutprofilen  und  gewünschten  Schaufelwinkeln  auch  ohne  solche 
Abwickelungen  ausfuhren^).  Man  beachte  dabei  nur,  daß  für  einen  beliebigen 
Schaufelpunkt,  z.  B.  bei  2  in  Abb.  434a  und  c,  die  Erstreckung  z//  auf  dem 
Flutprofil  für  einen  gewünschten  Schaufelwinkel  dadurch  gegeben  ist,  daß  man 
zu  einem  angenommenen  Jt  bzw.  Jl'  im  Grundriß  das  zugehörige  Jl  im  Aufriß 
nach  der  Gleichung  ^^  _  j^, .  ^^  ^r  j^^^j 

anträgt.  Daß  sich  ^/  mit  der  radialen  Erstreckung  ändert,  spielt  keine  Rolle, 
wenn  es  nur  klein  gewählt  wird. 

Es  scheint  mir  aber  die  Abwickelung  der  Schaufelschnitte  auf  den  Kreiskegeln, 
und  zwar  in  möglichst  weitgehendem  Maße,  deshalb  besonders  wertvoll,  weil  man 
nur  so  ein  Bild  über  die  Entwicklung  des  Laufradkanals  gewinnt  Daß  dieses 
Bild  meist  verzerrt  und  gelegentlich  recht  stark  verzerrt  ist,  wird  nicht  schaden, 
wenn  wir  uns  nur  dieser  Verzerrung  bei  seiner  Würdigung  bewußt  bleiben. 

Manchmal  sucht  man  die  Verzerrung  dieser  Abwickelungen  dadurch  zu  ver- 
ringern, daß  man  die  Leitlinie  des  Kreiskegels  gefühlsmäßig  der  mittleren  Flut- 
bahnrichtung anpaßt  (vgL  Taf.  5). 

Neben  dieser  Abwickelung  durch  Kreiskegel  werden  wir  gelegentlich  auch 
Zylinderflächen  durch  die  Schaufel  legen,  die  gleichachsig  mit  der  Turbine  sind, 
um  in  ihrer  Abwickelung  über  die  Schaufelkrümmung  noch  weiteren  Aufschluß 
zu  erhalten.  Dabei  erscheinen  die  Axialebenen  als  äquidistante  Vertikale  5^,  6^, .  *  ^ 
;vgL  Abb.  4,  Taf.  i)  und  die  Übertragung  der  Längen  s^,  s^  .  .  .  liefert  die  ge- 
wünschten Schaufelschnitte  in  wirklicher  Größe  auf  die  einfachste  Weise.  Schließlich 
machen  wir  auch  von  einer  »winkeltreuen  Abbildung«  der  Flutbahnen  Gebrauch, 
die  darin  besteht,  daß  man  die  in  Abb.  434  a  und  b  angeführten  Jl  und  ^t\  wie 
in  Abb.  434d  geschehen,  aneinander  reiht  Mit  Verkleinerung  von  ^t  kann  auch 
hier  die  Genauigkeit  beliebig  groß  gemacht  werden. 

■  * 

In  das  Wesen  dieser  Dinge  werden  wir  am  besten  an  Hand  einer  Übungs- 
aufgabe im  folgenden  Abschnitt  (E)  eingeführt,  die  als  eine  nützliche  Vorübung 
zur  selbständigen  im  sechsten  Teil  gegebenen  Neukonstruktion  von  Laufrädern 
angesprochen  werden  darf. 

E.  Nachrechnung  der  hydraulischen  Eigenschaften  eines 

ausgeführten  Laufrades. 

L  Abnahme  der  Schaufelfläche  durch  Achsnormalschnitte. 

Die  zeichnerische  Abnahme  einer  Schaufelfläche  ist  keine  einfache  Aufgabe. 
In  meiner  früheren  Praxis  führte  ich  sie  mit  Hilfe  eines  Storchschnabels  aus,  der 


':  Hatte,  191 1,  n,  s.  303. 
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jeweils  in  einer  zur  Achse  normalen  Ebene  eingestellt  wurde  und  so  den  der  be- 
treffenden Ebene  zugehörigen  Achsnormalschnitt  abzutasten  erlaubte. 

Diese   Methode  ist  wegen   der  jeweiligen  Änderung  der  Storchschnabelhöhe 
langwierig  und  hat  vor  allem  den  Nachteil,  sich  nur  bei  einzelnen  Schaufeln,  fast 


Abb.  436.     Laufradtaster  beim  Aufzeichnen  eines  Achmormalsehoitts. 

garnicht  dagegen  bei  dem  au^efiihrten 
Laufrad  anwenden  zu  lassen,  da  der 
Storchschnabel  in  die  oft  engenLaufrad- 
kanäte  selten  eingeführt  werden  kann. 
Ich  schlug  deshalb  neuerdings  unter 
dem  Namen  'Laufradtaster*  ein  wesent- 
lich anderes  Verfahren  vor ') ,  bei 
dem  auch  die  kompliziertesten  und 
engsten  Kanalformen  unschwer  durch 
Achsnormalschnitte  dargestellt  werden 
können,  da  nichts  weiter  als  ein  bieg- 
samer Draht  in  dieselben  eingeführt 
werden  muß.  Seine  Spitze  soll  wieder 
Achs  normalschnitte  abtasten  und  wird 
zu  diesem  Zwecke  an  dem  mitvertikaler 
Achse  aufgestellten  Laufrad  (Abb.  436) 
dadurch  in  einer  Horizontalebene  ge- 
führt,   daO    er  an   einem  Gleitstück 

Abb.  437-     Einstellen  dos  Achsnorm»! ta.t.rs  dareh       befestigt  ist,    das  auf  einer  horizontal 

den  Verl ikalie leer.  ,  °      „.  ,      ,  ,     ,  .    , 

gestellten  Richtplatte  verschoben  wird. 

Dabei  wird  der  Storchschnabel  dadurch  vermieden,  daß  ein  an  demselben 
Gleitstück  vertikal  unter  der  Drahtspitze  befestigter  Bleistift  jeweils  die  Vertikal- 
projektion des  abgetasteten  Schaufelpunkts  auf  ein  auf  der  Richtplatte  aufgelegtes 
Zeichenpapier  übertragt. 

■)  D.  R.G.M. 
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Man  geht  dann  zur  Abtastung  des  Laufrades  in  der  Weise  vor,  daß  man 
zunächst  den  Draht  so  biegt  und  im  Gleitstück  befestigt,  daß  man  in  der  ge- 
wünschten Höhenlage  die  ganze  Schaufelfläche  bestreichen  kann,  wobei  die  freie 
Verschiebbarkeit  des  Gleitstücks  auf  der  Richtplatte  die  Einführung  des  Drahts 
sehr  erleichtert,  und  daß  man  dann  mit  Hilfe  des  Vertikalzeigers  (Abb.  437) 
einmal  den  Bleistift  genau  unter  die  Drahtspitze  einstellt  und  außerdem  die  Höhen- 
lage der  Spitze  über  der  Richtplatte  abliest. 

Sind  auf  diese  Weise  Achsnormalschnitte  in  genügender  Zahl  abgenommen, 
so  erfolgt  aus  ihnen  die  Aufzeichnung  der  Axialschnitte  nach  den  Regeln  der  dar- 
stellenden Geometrie  in  genau  umgekehrter  Reihenfolge  wie  auf  S.  310  angegeben. 

In  Taf.  I  ist  eine  derartige  Nachrechnung  an  dem  Beispiel  eines  wirklich  aus- 
geführten und  abgebremsten  Laufrades  durchgeführt.  Dabei  erscheinen  die 
Achsnormalschnitte  (^«.5.,  Abb.  2)  gegeben,  aus  ihnen  sind  die  Axialschnitte  (A,S,, 
Abb.  i)  konstruiert. 

Zur  Kenntnis  der  hydraulischen  Eigenschaften  der  Schaufel  benötigt  man  dann 
vor  allem  die  Einzeichnung  der  Flutprofile. 

II.  Einzeichnung  der  Flutprofile. 

Ihre  wirkliche  Lage  hängt  natürlich  in  hohem  Maße  von  der  Beschaffenheit 
der  Laufradkanäle  ab,  die  wir  erst  untersuchen  wollen  (vgl.  S.  316).  So  kann 
zunächst  nur  eine  vorläufige  Einzeichnung  der  Flutprofile  unter  gewissen  An- 
nahmen stattfinden,  deren  spätere  Nachprüfung  wir  uns  vorbehalten  müssen. 

Als  solche  Annahmen  legen  wir,  wenn  sonst  etwas  Näheres  über  das  zu  unter- 
suchende Laufrad  noch  nicht  bekannt  ist,  etwa  fest,  die  absolute  Geschwindigkeit 
nach  dem  Laufradaustritt  c,„^  •  cp  sei  konstant. 

Dann  lassen  sich  die  Flutprofile  F,P.  fiir  Teilturbinen  gleicher  Wassermenge 
in  genau  dem  Weg  aufzeichnen,  der  auf  S.  320  beschrieben  ist  und  nach  dem 
zunächst  die  Austrittsweite  im  noch  gerade  durchflossenen  Teil  des  Leitapparats 
etwa  in  dem  den  Drehbolzen  zugehörigen  Durchmesser  Z>^,  ebenso  wie  der  Ein- 
trittsquerschnitt im  Saugrohr  bei  D^  (Abb.  i,  Taf.  2)  in  Flächen  gleichen  Quer- 
schnitts geteilt  werden,  wonach  die  Flutprofile  gefühlsmäßig  eingezeichnet  und 
so  lange  verschoben  werden,  bis  die  Produkte  Jb^-D^  über  die  Austrittskante 
konstant  ausfallen. 

III.  Darstellung  der  Flutbahnen. 

Mit  der  Einzeichnung  der  Flutprofile  ist  der  unsicherste,  aber  auch  der  schwie- 
rigste Teil  unsrer  Aufgabe  zum  vorläufigen  Abschluß  gekommen;  der  Rest  folgt 
nun  in  mehr  handwerksmäßiger  Weise.  Um  die  Flutbahnen  abwickeln  zu  können, 
denken  wir  sie  uns  in  der  S.  322  besprochenen  Weise  auf  Kreiskegel  übertragen, 
die  die  Rotationsfiutflächen  jeweils  in  der  Austrittskante  der  Schaufelfläche  be- 
rühren (vgl.  Abb.  434  a,  Flutbahn  V). 

Dies  ist  in  Taf.  i  für  die  Flutbahnen  I — V  in  den  Abb.  7 — 9,  11  und  12  ge- 
schehen. In  den  Abwickelungen  erscheinen  die  Axialebenen  als  Leitlinien  i,  2, 
3  .  .  .  der  abgewickelten  Kegel  mit  dem  jeweiligen  Winkelabstand  der  Teilung 
Jt^  der  am  einfachsten  graphisch  (vgl.  Linienzug  der  t  und  Jt  in  Abb.  i)  be- 
stimmt wird.  Tragen  wir  auf  diesen  Leitlinien  die  entsprechenden  Schnittpunkte 
der  Axialschnitte  {AS)  i,  2,  3  .  .  .  mit  den  Flutprofilen  [F,P)  aus  Abb.  i  ein  und 
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verbinden  sie  durch  je  einen  Linienzug,  so  erhalten  wir  die  freilich  etwas  verzerrten 
Formen  der  Flutbahnen  F,B.  und  nach  Einzeichnung  der  benachbarten  Flutbahnen 
die  Bilder  der  Kanalformen  und  der  Wasserführung  durch  das  Laufrad. 

Die  Verzerrung  der  Abwickelung  ist  verschwindend  im  Austritt,  da  hier  der 
Kreiskegel  tangiert,  sie  wird  immer  größer  bis  zum  Eintritt  und  hat  in  unserem 
Beispiel  die  Wirkung,  daß  die  Kanalweite  im  Eintritt  um  das  Verhältnis  der 
Durchmesser  D'[  zu  D\  zu  klein  erscheint  (Abb.  434  a). 

Der  richtige  Eintrittswinkel  folgt  nach  der  S.  322  abgeleiteten  Beziehung  als 

ly 

cotg  ß[  =  cotg  ß",  -^  • 

Auf  derselben  Beziehung  beruht  auch  die  in  Abb.  10,  Taf.  I  gegebene  winkel- 
treue Abbildung  der  Flutbahn  IV,  wo  die  einzelnen  Längen  Jl'  jeweils  mit  der 
zugehörigen  Bogenentfemung  Jt'  der  Axialschnitte  aneinander  gereiht  sind.  Dabei 
ist  z.  B.  für  Strecke  i — 2  der  Flutbahn  IV  nach  Abb.  10  und  11 

z//'=i7mm,     ^/"=  13,5  mm,     ^/=  21,7  mm, 

woraus  graphisch   ß'  =  53®,   während  /?'  =  59*^. 

IV.   Darstellung  von  Zylinderschnitten. 

Hierbei  ist  keine  Besonderheit  zu  erwähnen.  Es  interessiert  vor  allem  der 
Übergang  der  Schaufelkante  in  die  Schaufelfläche.  Dazu  legen  wir  einen  Schnitt 
durch  die  Kante,  der  im  Aufriß  als  Gerade  aa  erscheint  (Abb.  i,  Taf.  x).  Seine 
Abwickelung  erfolgt  in  einfachster  Weise  durch  Übertragung  der  Schnittpunkte 
mit  den  Axialschnitten  auf  deren  Abwickelung,  in  der  sie  als  die  äquidistanten 
Geraden  5^ ,  5,  .  .  .  erscheinen  (Abb.  4,  Taf.  I). 

V.  Bestimmung  der  Durchmesser,  Winkel  und  Querschnitte. 

Aus  der  bisherigen  Laufraddarstellung  erhalten  wir  diejenigen  Dimensionen, 
die  für  die  experimentelle  Erweiterung  der  Turbinentheorie,  die  Nachrechnung  von 
Bremsergebnissen  und  für  die  Konstruktion  neuer  Turbinen  benötigt  werden. 

Der  Durchmesser  und  damit  auch  die  Umfangsgeschwindigkeit  eines  Punktes 
des  Radkörpers  lassen  sich  für  jeden  gewünschten  Teil  ohne  weiteres  aus  der 
Zeichnung  entnehmen.  Die  Wassergeschwindigkeiten  folgen  mit  der  Wassermenge 
aus  den  Querschnitten.  Dazu  interessieren  vor  allem  die  Winkel  /?,  die  die  Flut- 
bahnen mit  den  Umfangsgeschwindigkeiten  einschließen.  Sie  lassen  sich  für  die 
auf  den  Schaufelflächen  liegenden  Flutbahnen  aus  den  Abwickelungen  abgreifen, 
während  für  zwischenliegende  Flutbahnen,  z.  B.  db  in  Abb.  434c,  die  Unsicher- 
heit der  Strömung  die  Bestimmung  des  Winkels  ß  erschwert.  Meist  begnügt  man 
sich  mit  der  Annäherung  ß  auf  gleichem  Abwickelungskreis  konstant  anzunehmen. 

Von  den  verschiedenen  Querschnitten  hatten  wir  bisher  nur  die  kennen  gelernt, 
die  von  den  Meridiangeschwindigkeiten  c^  senkrecht  durchflössen  werden,  wobei 
eine  Verengerung  durch  die  Schaufelstärken  nicht  in  Betracht  gezogen  war. 
Danach  ergibt  sich  (vgl.  Abb.  i  u.  2,  Taf  I)  im 

Leitradaustritt :    F^  =  ^Jb^ -D^-  7t ^  (405) 

Laufradeintritt:  F^  =  ^Jb^  -D^-  n  ^  (406) 

Laufradaustritt:  F^  =  ^Jh^  -D^-  7t .  (407) 


£.  XachrechnuDg  der  hydraulischen  Eigenschaften  eines  ausgeführten  Laufrades. 
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Mit  Berücksichtigung  der  Verengerung  durch  die  Schaufelstärken  wird 


(408) 


(409) 
(410) 


wenn  s  die  Schaufelzahl  darstellt  und  s  jeweils  in  der  im  Grundriß  (Abb.  2) 
bzw.  in  der  Abwickelung  (Abb.  7  ff.)  erscheinenden,  durch  die  Umfangsgeschwindig- 
keit und  Flutbahn  gelegten  Ebene  gemessen  wird. 

Das  Verhältnis  des  verengtenAustrittsquerschnitts  im  Laufrad  zum  unverengten 
Querschnitt  bezeichnen  wir  mit  r/),  wonach 

n^Tt  —  c^sJ  sin  ji^  ^  ^  _        -^2 

sin  /fi^a 


cp  = 


(411) 


s  ist  mit  der  eigentlichen,  als  kürzester  Abstand  zwischen  den  Schaufelflächen 
gekennzeichneten  Schaufelstärke  s'  nur  dann  identisch,  wenn  die  Schaufelfläche 
auf  der  grenannten  Ebene,  die  eine  Tangentialebene  an  die  Flutfläche  ist,  senkrecht 
steht,  oder  mit  andern  Worten,  wenn  die  Flutprofile  F.F.  die  Axialschnitte  A.S, 
senkrecht  schneiden. 

Ist  das  nicht  der  Fall  und  ist  der  Winkel  zwischen  beiden  (Abb.  i,  Taf.  I) 
größer  oder  kleiner  als  90°,  so  kann  der  kürzeste  Abstand  der  Schaufelflächen  s' 
aus  dem  in  der  Flutfläche  senkrecht  zur  Flutbahn  gemessenen  Abstand  s  in  der 

folgenden  Weise  abgeleitet  werden, 
wobei  ich  zur  Veranschaulichung 
auf  die  perspektivische  Darstellung 
(Abb.  438  a)  hinweise. 

Man  erkennt  in  der  Papierebene 
den  Axialschnitt  AS.  durch  Laufrad- 
kranz und  Schaufelblech.  Die  Unter- 
suchung sei  für  einen  beliebigen  Punkt 
der  äußeren  Flutbahn,  und  zwar,  um 
deutlich  zu  bleiben,  fiir  übertrieben- 
große Schaufelstärke  durchgeführt. 


Abb.  438  a.     Perspektivische  Darstellung  der  wahren 

Schaufelstärke. 


Abb.  438  b.     Schaufelschnitt  durch 
die  Flutfläche. 


Wir  tragen  zunächst  aus  der  Abwickelung  (Abb.  438b)  die  im  Aufriß  (Abb.  438  a) 
im  Flutprofil  in  natürlicher  Größe  erscheinende  Länge  aö  =  s/cos  ß'  auf^  Die 
Größe  s  erscheint  dann  aus  der  Zeichenebene  nach  vorn  geneigt. 
Wir  zeichnen  sie  in  der  perspektivisch  dargestellten,  in  Wirklichkeit  senkrecht  zur 
Zeichenebene  stehenden  Tangentialebene  an  die  Flutfläche  in  ac  auf,  so  daß  also 
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ab 
j  =cotg;f; 

ad 

ac 
ad 

-  —  cos  ß' ; 

ae 

die  Strecke  bc  die  in  dieser  Ebene  liegende  Linie  der  oberen  Schaufelfläche  dar- 
stellt. Diese  schneidet,  da  sie  der  unteren  Schaufelfläche  parallel  ist,  die  Zeichen- 
ebene in  einem  Axialschnitt,  der  dem  durch  Punkt  a  gehenden  A,S.  gleichfalls 
parallel  ist.  Somit  schneidet  eine  Tangentialebene  an  die  obere  Schaufelfläche 
die  Papierebene  in  einer  Linie  bd^  die  parallel  gezogen  wird  zur  Tangente  an  AS. 
in  a.  Schließlich  lege  ich  noch  eine  Normalebene  senkrecht  zur  Flutbahn. 
Sie  steht  auch  senkrecht  zur  Flutfläche,  enthält  ac  und  schneidet  die  Zeichen- 
ebene in  ad  senkrecht  zur  Flutbahn  bzw.  zur  Flutfläche,  da  -^  cad  =  90^.  Er- 
richte ich  in  ihr  die  Gerade  ae  senkrecht  zu  cd^  so  stellt  ae  den  kürzesten 
Abstand  zwischen  den  beiden  Schaufelflächen,  d.  h.  die  wahre  Schaufelstärke  / 
dar.     Danach  ist  der  mathematische  Zusammenhang  leicht  herzustellen. 

Beachten  wir,  daß  der  Winkel  ß'  als  bac^  der  Winkel  %  aber  als  abd  er- 
scheint und  bezeichnen  wir  Winkel  acd  mit  ;^',  so  folgt 

=  cotg  x' 
ad  ad 

und  mit 

ac  _,         ae 

_z__-  =  cos  p  ;     -^=r  =  sm  % 

ab  ac 

i'=j-sin/,  (412) 

cotg  y!  =  cotg  X  .  cos  /?' .  (413) 

Danach  kann  die  oben  angeführte  Schaufelverengung  aus  der  wirklichen 
Schaufelstärke  s*  und  den  Winkeln  %  und  /?'  bzw.  nach  Gleichung  (403)  aus  f 
berechnet  werden,  die  aus  der  Schaufelzeichnung  zu  entnehmen  sind. 

Neben  den  senkrecht  zu  den  Meridiangeschwindigkeiten  gemessenen  Quer- 
schnitten F  benötigen  wir  aber  auch  noch  die  Querschnitte  /,  die  senkrecht  zu 
den  Flutbahnen  gemessen  werden.  Als  solche  werden  später  vor  allem  die  Ein- 
und  Austrittsquerschnitte  der  Laufradkanäle  eine  Rolle  spielen,  und  es  empfiehlt 
sich  daher,  schon  hier  auf  die  beiden  in  der  Literatur  vorhandenen  verschiedenen 
Auffassungen  hinzuweisen. 

Die  erste  rechnet  mit  dem  »Querschnitt  in  der  Kante«  und  denkt  sich  den  Kanal 
durch  Strömungslinien  unterteilt,  die  mit  den  abgewickelten  Flutbahnen  identisch  sind. 

Senkrecht  zu  ihnen  ergeben  sich  dann  in  den  Abwickelungen  Abb.  13,  Taf.  i, 
wo  der  Abwickelungskegel  die  Flutfläche  im  Austritt  berührt  und  Abb.  17,  Taf.  1, 
wo  er  sie  im  Eintritt  berührt,  die  Entfernungen  z/ä,  deren  Summe  beim  Über- 
gang zur  Grenze  mit  /«sin^  identisch  wird. 

Die  zweite  Dimension  des  Querschnitts  wird  auch  hier  durch  Jb  gegeben, 
das,  wie  man  aus  Abb.  3,  Taf.  i  bemerkt,  auf  der  Flutfläche,  und  damit  sowohl 
auf  der  Relativgeschwindigkeit  als  auf  Ja  senkrecht  steht. 

Somit  erhalten  wir  für  den  Querschnitt  eines  Kanals  den  Ausdruck 

f=:iJb(tsmß  —  s)  {414) 

und  für  z  Kanäle  ^       ^  ^i  iri  •    ^  \  /       \ 

z  '  f  =  ^  Jb  (D  '  7t  *  sm  ß  ^  z  '  s) .  (415) 

Die  andere  Anschauung  legt  unter  im  übrigen  gleichartigen  Betrachtungen  eine 
lichte  Weite  a  zwischen  die  Schaufeln  (vgl.  Abb.  17—20,  Taf.  i).  Nach  ihr  wird 
die  Größe  des  Querschnitts,  den  wir  als  »Querschnitt  für  die  Öffhungsmitte«  be- 
zeichnen, ^         ^    /Z  /      A\ 

'  /=  ^Jb  •  a.  (416) 
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Man  bemerkt,  daß  die  zweite  Querschnittsbestimmung  nur  so  lange  eindeutig 
ist,  als  die  Kanalwände  äquidistant  verlaufen,  da  man  andernfalls  unsicher  ist, 
wie  a  gemessen  werden  soll. 

Daraus  folgt,  daß  auch  die  dem  Querschnitt  zugeordneten  Durchmesser,  Winkel 
und  Längen  Jb  im  allgemeinen  nur  im  ersten  Fall  eindeutig  vorliegen.  Hier 
wird  z.  B.  im  Austritt  der  Winkel  ß^ ,  der  Durchmesser  D^  und  die  Länge  Jb^ 
ohne  weiteres  für  die  Kante  einzusetzen  sein,  während  für  die  Austrittsmitte  die 
betreffenden  Werte  erst  aus  der  Zeichnung  bestimmt  werden  müssen.  Dazu  ist 
a^  in  der  Abwinkelung  (Abb.  13 — 16,  Taf.  i)  einzuzeichnen.  In  der  Mitte  von 
a^  liegt  der  maßgebende  Punkt  des  Querschnitts.  Für  ihn  ist  ß^  zu  bestimmen, 
-/o,  und  D^  ergeben  sich  aus  der  Übertragung  von  /  in  den  Aufriß  (Abb.  3  u.  13, 
Taf.  1  . 

Zur  Berechnung  der  Schaufelstärke  s  aus  der  Schaufelstärke  j',  des  kürzesten 
Abstands  der  Schaufelflächen,  gilt  der  oben  angegebene  Zusammenhang. 

Die  dort  abgeleitete  Beziehung  kann  bei  äquidistanten  Flutbahnen  und  nicht 
zu  kleiner  Schaufelzahl,  d.h.  bei  parallelem  Verlauf  der  Schaufel  mit  der  be- 
nachbarten Schaufelfläche,  auch  dazu  dienen,  die  wahre  lichte  Weite  a!  aus  der  in 
den  Flutflächen  gemessenen  Weite  a  mit  einiger  Annäherung ')  zu  bestimmen. 

Es  gilt  dann  nach  ganz  identischer  Überlegung 

a'^==a^'^mx'  (417) 

und 

cotg  X  =  cotg  X'Oosß\  [413] 

F.  Experimentelle  Untersuchung  der  Turbinen. 

I.  Leistungsversuche. 

Das  tiefere  Eindringen  in  die  Turbinentheorie  erfordert  die  Heranziehung  und 
Bewertung  experimenteller  Untersuchungen. 

Wir  können  dabei  solche  Messungen  unterscheiden,  die  sich  auf  die  Turbine 
als  Ganzes  beziehen,  und  solche,  die  besondere  Zustände  an  ausgewählten  Punkten 
ins  Auge  fassen. 

Zu  den  ersteren  gehören  die  Leistungs-  oder  Bremsversuche,  bei  denen  einmal 
die  Naturenergie  aus  Gefalle  H  und  sekundlicher  Wassermenge  ß,  und  dann  die 
nützliche  Energie  an  der  Turbinenwelle  zu  bestimmen  ist,  welch  letztere  entweder 
durch  mechanische  Bremsung  mit  Hebellänge  /,  Belastung  P  und  Umdrehzahl  n 
oder  durch  elektrische  Bremsung  unter  Berücksichtigung  des  Generatorwirkungs- 
grads gemessen  wird. 

Die  Art  und  Weise,  wie  das  für  den  Verantwortungsbereich  der  Turbine  in 
Frage  kommende  Gefalle 

H  =  H.  +  h,  +  f^-{H,  +  ;u  +  ^  [310] 

aus  Lagen-,  Druck-  und  Geschwindigkeitsmessungen  bestimmt  werden  kann,  auch 
wie  die  sekundliche  Gesamt  wassermenge  Qg  (vgl.  S.  250)  gemessen  wird,  ist  ein- 

'!  Eine  rechnerisch  genaue  Bestimmung  stößt  auf  mathematisch  kaum  zu  überwindende  Schwierig- 
sten. 
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gehend  in  der  Hydraulik  (S.  68 ff.)  dargelegt.     Das  Produkt  beider  multipliziert  mit 
dem  spezifischen  Gewicht  y  ergibt  als 

Lg  =  H'Qg'y  =  H'Qg'  looo 

die  Naturenergie  in  kgm,  wenn  H  in  m,  <2  in  cbm/sek  gemessen  wird. 

Zur  Ausführung  der  mechanischen  Bremsung  der  Turbinenleistung  denken  wir 
uns  eine  Bremsscheibe  nach  Abb.  401,  S,  274,  auf  der  Turbinenwelle  aufgekeilt. 
Auf  der  Scheibe  vom  Radius  r  sitze  der  Pronysche  Zaum  Z^  der  durch  Schrauben  5 
zur  Erzielung  der  gewünschten  Reibungskraft  R  angepreßt  wird  und  gegen  Mit- 
nahme von  Seiten  der  Scheibe  durch  die  Anschläge  a  gesichert  ist.. 

Dann  legt  die  Reibungskraft  am  Scheibenumfang   bei  einer  Umdrehung  der 

Turbinenwelle  den  Weg  zrjt  und  bei  n  Umdrehungen  in  der  Minute  den  sekund- 

fi 
liehen  Weg  irTt—  zurück,    die   sekundlich  abgegebene   effektive    Leistung  L^ 

(vgl.  S.  250)  ist  demnach  =  Kraft  mal  sekundlichem  Weg 

R  *  2r7tn 


Le  = 


60 


Die  Messung  des  Moments  R  •  r  wird  praktisch  dadurch  erreicht,   daß  man 

es  durch  das  am  Hebel  /  des  Pronyschen  Zaumes  angreifende  Belastungsgewicht  P 

im  Gleichgewicht  hält.     Mit 

R.r  =  P'l 

wird  dann 

_          P'  2  'Itz  '  n  „,  -.  r- 

Le  = 7 =  0,1047/^-  l '  n  =  0,1047  yJ/-  n  .  [340J 

Wichtig  ist  zu  einer  ruhigen  Ablesung,  daß  die  Reibung  R  konstant  gehalten 
wird,  wozu  die  verschiedensten,  z.  B.  auch  sich  selbsttätig  einstellenden,  Brems- 
konstruktionen erdacht  wurden.  Ihr  in  obiger  Gleichung  ausgedrückter  Grund- 
gedanke ist  aber  stets  derselbe. 

Das  Verhältnis  der  abgebremsten  Leistung  zur  Naturenergie  gibt  den  effektiven 
Wirkungsgrad  e 

Le        0,1047  il/-«  r       1 

Wir  wollen  jetzt  betrachten,  wie  die  in  Frage  kommenden  Größen  praktisch 
gefunden  und  dargestellt  werden  und  welchen  Veränderungen  sie  unterliegen. 

Den  Einfluß  des  Gefälles  haben  wir  im  vierten  Teil,  S.  291,  ausführlich  kennen 
gelernt.  Wir  machen  uns  jetzt  von  seinem  Wechsel  dadurch  unabhängig,  daß 
wir,  sobald  das  Gefalle  nicht  konstant  gehalten  werden  kann,  die  gemessenen 
Größen  nach  den  an  besagter  Stelle  abgeleiteten  Beziehungen,  wonach 

M==M'^,\      Q=Q'.Y§j,       n^H'}/^,      Z,  =  i:;^.}/^, 

auf  ein  Normalgefälle  //,   vielleicht  auch   gleich  auf  //  =  i    oder  auf  //  =  '/^  g 
umrechnen. 

Unsere  Untersuchungen  schließen  sich  dann  an  den  Wechsel  von  zwei  Größen 
an:  an  den  der  Reguliervorrichtung  bzw.  der  Leitradöffnung  und  an  den  der 
Drehzahl. 
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Praktisch  läßt  man  die  Regulierung  zunächst  konstant  und  stellt  dementsprechend 
das  Leitrad  auf  eine  bestimmte  Öffnung  ein.  Der  Wechsel  der  Drehzahl  wird 
dann  durch  verschiedene  Belastungsgewichte  hervorgerufen. 

Ist  bei  abgenommenem  Bremszaum  M  =  o,  so  erhalten  wir  die  Leerlaufdreh- 
zahl ;imax-  Mit  zunehmender  Belastung  nimmt  die  Drehzahl  ab,  bis  für  den  fest- 
gebremsten Zustand  (mit  n  =  o)  M  seinen  Größtwert  erreicht. 

Bei  Betrachtung  der  Kraftwirkimg  einer  Ablenkungsfläche  (S.  155)  hatten  wir 
erkannt,  daß  P  sich  mit  n  im  theoretisch  einfachsten  Fall  linear  ändert.  Die 
praktisch  erzielte  Kurve  schließt  sich  in  der  Tat  auch  für  die  Zentripetalturbine 
einer  Geraden  teilweise  an  (bei  Gleichdruckturbinen  findet  es  in  noch  höherem 
Maße  statt),  so  zwar,  daß  sowohl  «max  als  auch  /^max  bzw.  -^m»»  hauptsächlich  in- 
folge des  gestörten  Wassereintritts  ins  Laufrad,  unter  dem  theoretischen  Wert 
bleiben. 

i 


50    100   150  200  250  300  SSO   m  n 

Abb.  439.     Bremskurven  von  Laufrad  A  bei  30  mm  Leitradöffnung, 

Abb.  439  gibt  das  Originaldiagramm,  welches  für  das  in  Taf.  i  dargestellte 
Laufrad  bei  Leitradöffnung  a^  =  30  mm  für  offenen,  vertikalen  Einbau,  und  bei 
einer  Saugrohrlänge  von  rund  700  mm  auf  der  Versuchsstation  der  Firma  Briegleb, 
Hansen  &  Co.  gewonnen  wurde. 

Dem  abgebogenen  Verlauf  der  A/-Kurve  entsprechend  ist  dann  auch  die  Kurve 

der  Leistung  N  = -'-  nur  noch  angenähert  eine  Parabel,   und  das  gilt  in  noch 

höherem  Maße  für  den  Wirkungsgrad,  da  die  Wassermenge,  wie  die  eingezeichnete 
Ö-Kurve  erkennen  läßt,  gleichfalls  keine  Gerade  ist. 

Für  letztere  bemerkt  man  eine  Abnahme  der  Schluckfähigkeit  mit  gesteigerter 
Drehzahl,  die  sich  aus  dem  dabei  anwachsenden  zentrifugalen  Gegendruck  für  die 
Zentripetalturbine  erklären  läßt.  Es  zeigt  sich  auch  in  der  Tat  bei  Zentrifugal- 
turbinen die  umgekehrte  Erscheinung. 
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Führen  wir  nun  dieselbe  Untersuchung  mit  andern  Leitradöffnungen  durch,  so 
zeigen  sich  ähnliche  Kurven,  die  in  Abb.  440  für  Q  und  e  zusammengestellt  sind. 
Man  bemerkt  aber,  daß  die  jeweiligen  Maxima  der  Wirkungsgrade  für  die  ver- 
schiedenen Leitradöffnungen  keineswegs  gleich  hoch  sind.  In  unserm  Beispiel 
zeigt  sich  das  absolute  Maximum  bei  der  Leitradöffnung  von  30  mm.  Die  ent- 
sprechende Beaufschlagung  darf  als  die  »normale«  angesprochen  werden,  und  bei 

dieser  Beaufschlagung  er- 
scheint die  Drehzahl  von 
«  =  253  Umdrehungen  in 
der  Minute  als  die  gün- 
stigste. 

Betrachten  wir  unsere 
Bremskurven  nun  noch 
weiter,  so  bemerken  wir, 
daß  das  Laufrad  bei  wei- 
terer  Öffnung  noch  mehr 
Wasser ,  freilich  unter 
gleichzeitiger  Abnahme 
des  Wirkungsgrads,  ver- 
arbeiten kann;  und  das 
letztere  zeigt  sich  auch 
bei  dem  Heruntergehen 
der  Beaufschlagung  unter 
den  normalen  Betrag. 
Dabei  kann  als  ein  gleich- 
falls allen  derartigen  Bremsungen  gemeinschaftliches  Ergebnis  festgestellt  werden, 
daß  die  günstigste  Drehzahl  bei  der  normalen  Beaufschlagung  annähernd  ihren 
höchsten  Wert  erreicht,  dagegen  für  die  höheren,  aber  besonders  für  die  kleineren 
und  kleinsten  Beaufschlagungen,  aus  später  leicht  zu  erklärenden  Gründen,  erheblich 
zurückgeht. 

Sind  nur  wenige  Punkte  der  in  Abb.  439  dargestellten  Kurven  durch  den  Ver- 
such bestimmt  worden,  so  kann  man  ihren  angenähert  parabelförmigen  Verlauf 
dazu  benutzen,  weitere  Punkte,  z.  B.  die  Leistung  bei  günstigster  Drehzahl, 
wenigstens  mit  einiger  Genauigkeit  festzulegen. 

Das  gelingt  entweder  durch  graphisches  Auftragen  (Abb.  441)  oder  auch  in 
rechnerischer  Weise. 

Ergaben  sich  z.  B.  bei  den  Drehzahlen  Ha  und  «^,  auf  gleiches  Gefälle  bezogen, 
die  Momente  Ma  und  Ms  und  die  Leistungen  La  und  Z^,  so  folgen  die  an- 
genäherten Werte  bei  der  Drehzahl  n  aus 

Ma  —  M       M  —  Mt 
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Abb.  440.     Bremskurven  von  Laufrad  A  bei  15,  45  und  60  mm 
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Dabei  folgt  die  günstigste  Drehzahl  als  Hälfte  der  für  M=o  sich  ergebenden 
Leerlaufdrehzahl. 

Aus  Kurven,  wie  wir  sie  oben  nach  Abb.  439  und  440  besprochen  haben,  ist 
ein  vollkommenes  Bild  über  die  Wirkungsweise  einer  Turbine  gegeben.  Wir 
können  aus  ihnen  für  das  vorliegende  Gefalle  nicht  nur  die  normale  Beaufschlagung 
und  die  günstigste  Drehzahl  erkennen,  sondern  unter  Zuhilfenahme  einer  Inter- 
polation auch  sofort  angeben,  wie  die  Turbine  bei  einer  andern  Beaufschlagung 
und  bei  einer  andern  Drehzahl  arbeitet. 


50     WO    150        izSO    %%550 


Abb.  441. 

Die  praktische  Verwen- 
dung dieser  Kurven  wird 
durch  Auszüge  erleichtert, 
die  den  Verlauf  des  Wir- 
kung^rrads  bei  konstanter 
Drehzahl,  aber  wechselnder 
Wassermenge  erkennen 
lassen,  und  diese  Betrach- 
tung hat  deshalb  besondere 
Bedeutung,  weil  die  Praxis 
meist  konstante  Drehzahl 
der  Maschinen  vorschreibt. 
Solche  Wirkungsgrad- 
kurven werden  aus  den  Kur- 
ven der  Abb.  439  und  440 


H^^^l^    ^ 


M50  n  73       150     Zi5      300     375         Q^ 

Abb.  442.    Wirkungsgradkurven  von  Laufrad  A. 


Abb.  443.     Bezeichnung  charakteristischer  Wassermengen.    (Z.) 


erhalten,  indem  man  auf  Abszissen  konstanter  Drehzahl  die  zusammengehörigen 
Werte  von  Wirkungsgrad  und  Wassermenge  abnimmt  und  gegeneinander  geordnet, 
wie  in  Abb.  442  für  «  =  150,  ;«  =  250  und  «  =  350  geschehen,  auftragt. 

Diese  Wirkungsgradkurven  geben  uns  Gelegenheit,  verschiedene  Beaufschla- 
gungswassermengen für  eine  bestimmte  Einheitsdrehzahl  in  der  Bezeichnung  fest- 
zulegen. Öffnet  man  die  Leitschaufeln,  so  wird  eine  gewisse  Wassermenge  nötig 
sein,  um  im  Leerlauf,  d.  h.  bei  ^  =  o,  die  erwünschte  Drehzahl  zu  erzielen.  Sie 
sei  mit  ßminimum  =  ßmin  bezeichnet  (Abb.  443).    Bei  weiterer  Öffnung  steigt  der 
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Wirkungsgrad,  um  bei  ßoptimum  =»  Q^  seinen  Größtwert  zu  erreichen.  Öffnen 
wir  noch  weiter,  so  wird  eine  Wassermenge  erreicht,  für  die  die  Turbinenleistung 
ein  Maximum  annimmt.  Weitere  Öffnung  würde  zu  Wässervergeudung  führen, 
weshalb  wir  an  dieser  Stelle  (2maximum  =  (2max  ansetzen,  unbekümmert  darum, 
daß  bei  weiterer  Leitradöffnung  zunächst  noch  mehr  Wasser  geschluckt  wird,  bis 
schließlich  nach  dem  absolut  größten  Q  auch  der  Wasserverbrauch  trotz  ge- 
steigerter Leitradöffnung  zurückgeht.  Die  größte  Wassermenge  schließlich,  mit 
der  wir  die  Turbine  wirklich  betreiben  wollen,  sei  mit  Q  bezeichnet  Sie  soll 
praktisch  zwischen  j2o  ^^^  Qmax  liegen,  und  zwar  um  so  näher  an  letzterem,  je 
größere  Wechsel  in  der  Beaufschlagung  zu  erwarten  sind.  Gleichzeitig  tragen 
wir  noch  die  Wassermenge  für  gleichschenkliges  Austrittsdreieck  ß<]  und  die  für 
senkrechten  Austritt  Qj_j  die  bei  der  Laufradberechnung  eine  besondere  Rolle 
spielen,  in  das  Diagramm  ein. 

Tabelle  der  Wirkungsgrade  e  eines  Schnelläufers. 


n 


Q} 


Wirkungsgrad  e  in  Prozenten 

<2}  =  l,o|    0,9         0,8    j     3/^         2/3     ■    0,6         V= 


0,4 


V3 


Gefölls- 
schwan- 
kung 


50 
54 

55 
57 
58 

59 
62 

66 

68 

70 


1,195 

1,195 
1,190 

1,180 

1,175 
1,165 

1,130 

1,095 
1,090 

1,060 


175 
191 

195 
202 

205 
208 
217 
227 
234 
239 


76,5 
78,0 

78,5 

79,5 
80,0 

80.5 

81,0 

82,0 

81,5 

81,0 


78,0 
80,5 
81,0 
82,o 

82,5 
83,0 
84,0 
84,0 
83,0 

82,0 


78,5 
81,5 

82,0 

83,0 
83,5 
83,5 
84,0 

83,5 
83,0 

81,0 


79,0 

8x,5 
82,0 

83,5 
84,0 
84,0 
84,0 

83,0 
82,0 
80,0 


79,5 

80,0 

78,5 

75,5 

82,0 

82,0 

78,5 

76,0 

82,5 

82,0 

78,5 

76,0 

83,0 

82,0 

79.0 

75,5 

83,0 

82,0 

79,0 

75,5 

83,0 

82,0 

79,0 

75,0 

83,0 

8i,o 

78,5 

74,0 

8x,5 

80,0 

77,0 

71,5 

80,5 

78,5 

74,5 

70,0 

78,0 

75,5 

71,5 

65,5 

73,0 

1,395 

73,0 

1,195 

73,0 

1,150 

72,0 

1,070 

71,5 

1,025 

70,5 

1,000 

68,5 

0,905 

65,0 

OjSoo 

65,0 

0,755 

59,0 

0,710 

Noch  übersichtlicher  als  die  genannten  Kurven  sind  aber  tabellarische  Auszüge, 
wie  ich  sie  seinerzeit  in  Gotha  in  der  Praxis  eingeführt  habe.  Vorstehende  Tabelle 
gibt  einen  solchen  für  einen  Schnelläufer.  Er  zeigt  für  die  verschiedenen  Einheits- 
drehzahlen die  Einheitswassermengen  und  spezifischen  Drehzahlen  mit  Sicherheits- 
koeffizient etwas  gegen  die  Kurven  verkleinert  und  dazu  die  den  wechselnden 
Beaufschlagungen  entsprechenden  Wirkungsgrade. 

Diese  Tabellen  sind  von  besonderm  Wert,  wenn  Turbinen  nicht  mit  ihrer 
besten  Drehzahl  laufen  können  und  wenn  sich  die  beaufschlagende  Wassermenge 
in  weiten  Grenzen  ändert. 

Das  erstere  tritt  häufig  dann  ein,  wenn  eine  ganz  bestimmte  Drehzahl  verlangt 
ist,  da  es  nicht  angängig  ist,  für  jeden  Fall  eine  eigene  Turbinengröße  auszuführen, 
sondern  man  mit  Rücksicht  auf  die  Modellkosten  gezwungen  ist,  sich  auf  eine 
gewisse  Zahl  von  Ausführungsgrößen  zu  beschränken. 

Noch  größere  Schwankungen  der  Einheitsdrehzahl  treten  dann  auf,  wenn  bei 
stark  schwankendem  Gefälle  die  Normaldrehzahl  beibehalten  werden  muß. 

Um  diese  Wirkungen  zu  übersehen,  habe  ich  in  der  Schlußspalte  noch  die 
Gefallsschwankungen,  bezogen  auf  das  Normalgefälle  =  i  ,0,  bei  der  Normaldreh- 
zahl angefügt,  die  den  verschiedenen  Einheitsdrehzahlen  entsprechen,  wenn  die 
Turbine  beim  Gefälle  1,0  mit  der  [günstigsten  Drehzahl  arbeitet.     Diese  Gefalls- 
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Schwankungen,  deren  Einfluß  auf  den  Wirkungsgrad  wir  in  unserm  Beispiel  bis 
1,395  nach  oben  und  bis  0,71  nach  unten  verfolgen  können,  ergeben  sich  jeweils 
aus  der  Quadrierung  des  Verhältnisses  der  Einheitsdrehzahlen,  d.  h.  z.  B. 


.-=(fr=(0 


Bei  all  diesen  Drehzahlen  lassen  sich  nun  die  den  verschiedenen  Beaufschla- 
gungen entsprechenden  Wirkungsgrade  aus  den  Tabellen  unmittelbar  ablesen. 

Man  bemerkt,  daß  die  guten  Wirkungsgrade  bei  kleinen  Einheitsdrehzahlen 
mehr  zu  den  kleinen  Beaufschlagungen  hinrücken.  Man  erkennt  aber  auch,  daß 
man  mit  Hilfe  dieser  Tabellen  in  der  Lage  ist,  für  gegebene  Wechsel  der  Be- 
aufschl^ung  und  des  Gefälles  diejenige  Turbinengröße  und  -gattung  zu  bestimmen, 
die  die  günstigste  Ausnutzung  der  Wasserkraft  verspricht. 
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a  Bei  konstantem  Gefälle. 

Abb.  444.     Bremskurven  nach  Prasil. 


b  Bei  konstanter  Wassermenge. 
(Aus  Schw.  Bztg.,  1905.) 


Ich  möchte  hier  nicht  unterlassen,  auf  einige  charakteristische  Ergebnisse  hin- 
zuweisen, die  sich  bei  Bremsungen  normal  gebauter  Turbinen  einzustellen  pflegen 
und  die  zur  Beurteilung  der  auftretenden  Verluste,  sowie  zur  gelegentlichen  Be- 
rechnung eines  größeren  Betriebsbereichs  aus  einigen  wenigen  vorliegenden  Brems- 
daten von  Vorteil  sein  können. 

So  fand  Prasil')  in  seinem  sehr  bemerkenswerten  Aufsatz:  »Vergleichende 
Untersuchungen  an  Reaktionsniederdruckturbinen«,  daß  die  Drehmomente,  die  sich 
bei  konstantem  Gefalle  für  wechselnde  Drehzahl  nach  einer  gekrümmten  Linie  ein- 
stellen, geradlinig  verlaufen,  wenn  die  Wassermenge  konstant  gehalten  wird,  was 


»i  Schw.  Bztg.,  1905,  Bd.  XLV.,  S.  148. 
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natürlich  einen  Wechsel  des  Gefälles  voraussetzt.  Die  Abb.  444  zeigt  für  eines 
der  geprüften  Räder  die  charakteristischen  Kurven  einmal  für  N=  konstant 
und  dann  für  Q  ==  konstant.  Prasil  fugt  an  die  letztere  eine  Untersuchung 
der  verschiedenen  Reibungsverluste. 

Eine  andere  auffallende  Gesetzmäßigkeit  fand  Bachmeteff*)  durch  Nach- 
rechnen der  Leistungen  für  konstante 
Drehzahl  bei  wechselndem  Gefälle.  Es 
zeigte  sich  auch  hier  bei  den  ver- 
schiedensten   Turbinen    eine    lineare 

Abhängigkeit  N,  =-  - —  — -  zwischen 

Ne  und  //.(vgl.  Abb.  445),  aus  der 
Scheuer")  rückwärts  die  Abhängigkeit 
der  Leistung  von  der  Drehzahl  bei  kon- 
stantem Gefalle  /^  durch  die  Gleichung 

JV  =  a  •  n  —  6fi^ 
dargestellt  hat. 

Läßt  man  nämlich  die  Turbine 
statt  mit  konstanter  Drehzahl  Ua  mit  m 
laufen,  so  wird  statt  der  linearen,  von 
Bachmeteff  gefundenen,  Abhängig- 

keit  N'a  =  — ^^ — -  eine   gleichartige 


von  der  Form  Ns  = 


H, 


auftre- 


2 


2 
3 


BfürS 


3         ^        3        e 
M        S  S         T 

Abb.  445.    Abhängigkeit  der  Leistung  vom  Gefälle 
bei  konstanter  Drehzahl  nach  Bachmeteft'.  (Z.  g.  T.) 
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II.  Bestimmung  der  Flutflächen  im  Laufrad. 

Vorversuche  zu  diesem  Gegenstand  dürfen  die  Untersuchungen  von  Lell  und 
Jäger  in  einem  gekrümmten  Kanal  genannt  werden,  die  auf  S.  62  und  83  erwähnt  sind. 

Auch  die  Unter- 
suchungen von  Pfarr 
an  reinen  Francis-Tur- 
binen ')  geben  dazu 
einigen  Aufschluß. 

Hier  interessiert 
aber  vor  allem  die 
Frage,  wie  sich  die 
Flutprofile  bei  ge- 
mischten Zentripetal- 
turbinen im  wirklichen 
Betrieb  einstellen. 

Hierüber  durch  Be- 
rechnungen Aufschluß 
zu  erhalten,  stößt  auf 

ganz  bedeutende 
Schwierigkeiten.  Ex- 
perimentell können  da- 
gegen durch  Bestim- 
mung der  Wasserrich- 
tung im  Saugrohr- 
b^nn  ziemlich  genaue 
Schlüsse  auf  die  Flut- 
bahnen auch  im  Lauf- 
rad gezogen  werden. 
Verfasser  machte  1901 
derartige  Versuche  in 
der  Versuchsstation  von 
Briegleb,  Hansen 
&  Co.  in  Gotha  durch 
Einführen  eines  in  be- 
liebiger Richtung  umstellbaren  kleinen  hydrometrischen  Flügels  unter  eine  frei  aus- 
gießende Zentripetalturbine.  Aus  neuerer  Zeit  liegen  zwei  verdienstliche  Doktor- 
arbeiten von  Schuster*)  bzw.  Ellon^)  über  denselben  Gegenstand  vor. 

Schuster  benutzte  zur  Bestimmung  der  Strömungsrichtungen  die  kinetische 
Pitot-)Röhre  (vgl.  S.  83)  und  konstruierte  auf  Grund  seiner  Messungen  Strömungs- 
bilder, die  in  der  Abb.  446  wiedergegeben  sind. 


Abb.  446.  Strömungsbilder  nach  Schuster.  (Forschungsarbeiten,  Heft  82.] 


»}  Pfarr,  Z.,  1910,  S.  1421fr. 

^}  Schuster,  Experimentelle  Untersuchung  der  Strömungsvorgänge  in  einer  Schnelläufer-Francis- 
Tnibine.     Doktordissertation  der  Technischen  Hochschule  Dresden  1909. 

^  E1XOK9  Versuche  zur  Bestimmung  der  Strömung  im  Laufrad  und  Saugrohr  einer  Francis-Schnell- 
Unfer-Turbine.     Doktordissertation  der  Technischen  Hochschule  Berlin  19 10. 

C  a  m  e  r  e  r    Wasserkraftmaschinen.  2  2 
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Ellon  fand  mit  Hilfe  seiner  Fahne  (vgl.  S.  82)  den  in  den  Abb.  447 — 449 
angegebenen  Strömungsverlauf. 

Das  Ergebnis  der  beiden  Arbeiten  ist  freilich  scheinbar  ziemlich  verschieden. 
Während  bei  ScHUSTER  die  Flutprofile  sich  möglichst  glatt  dem  Saugrohr  an- 
schließen, wobei  die  äußerste  Flutbahn  aus  begreiflichen  Gründen  die  zu  scharfe 
Umbiegung  des  Saugrohranschlusses  nicht  mitmacht,  sehen  wir  bei  Ellon,  ins- 
besondere bei  der  höchsten  Beaufschlagung, 
eine  sehr  starke  Bewegung  in  zentrifugaler 
Richtung. 

Dabei  ist  aber  vor  allem  zu  beachten,  daß 
sich  Schuster  bei  seinen  Untersuchungen 
darauf  beschränkt,  bei  annähernd  günstigster 
Beaufschlagung  die  Drehzahl  zu  ändern,  wäh- 
rend Ellon  auch  starke  Wechsel  der  Be- 
aufschlagung in  den  Kreis  seiner  Beobach- 
tungen zieht. 

Einen  richtigen  Einblick  in  die  Ergebnisse 
liefert  jedoch  erst  eine  Bewertung  der  ver- 
schiedenen über  die  Austrittskante  vorhande- 
nen Schaufelöffnungen,  woraus  sich  die  dort 
einstellenden  Relativgeschwindigkeiten  be- 
rechnen lassen. 


Abb.  447. 


Abb.  448.  Abb.  449. 

Abb.  447 — 449.     Strömungsbilder  nach  Ellon.     (Forschungsarbeiten,  Heft  102.) 


Hierüber  geben  einerseits  die  Austrittsdreiecke  (Abb.  450)  Auskunft,  die 
Schuster  für  die  Drehzahlen  igo^v^iöo,  anderseits  die  Relativgeschwindigkeiten 
(Abb.  451),  die  Ellon  bei  Schaufelöffnungen  20/^85  und  bei  Drehzahlen  56,6 
bis  61,6  erhalten  hat. 

Zum  Vergleich  habe  ich  die  relativen  Austrittsgeschwindigkeiten  w^  nach 
Schuster  in  einem  entsprechenden  Diagramm  (Abb.  452)  aufgetragen.  Man  be- 
merkt  einen  ganz   bedeutenden  Unterschied   zwischen   beiden,    auf  den   ich   an 
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Abb.  450.    Austrittsdreiecke  nach  Schuster.    (Forschungsarbeiten,  Heft  82.) 
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Abb.  452.    Relativgeschwindigkeiten  im  Austritt 
nach  Durchmessern  geordnet  (nach  Schuster). 
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Abb.  451.   Relativgeschwindigkeiten  im  Austritt  nach 
1 -rchmcäscm geordnet  (Ellon).  (Forschg.  Arb.,Heft  102.) 

Hand  der  im  nächsten  Abschnitte  gegebenen 
Rechnungsmethoden  zurückkonimen  werde. 
Ich  will  nur  vorgreifend  bemerken,  daß  die 
theoretisch  entwickelbare  (S.  346)  Abhängig- 
keit der  "iV^  vom  Radius  für  die  Beauf- 
>chlagung  Q^  auf  eine  Gerade  durch  den 
Ursprung  fuhren  würde,  während  sich  diese  Abhängigkeit  für  andre  Beaufschla- 
gungen in  erster  Annäherung  nach  Abb.  453  einstellen  sollte.    Man  sieht  sonach 

22* 


Abb.  453.     Theoretische   Relativgeschwindig- 
keiten im  Austritt  nach  Durchmessern  geordnet. 
(Vgl.  Camerer,  Dingler  1905,  S.  50.) 
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durch  Vergleich  mit  Abb,  452,  daß  die  wirkliche  Wasserverteilung  in  erster  Linie 
infolge  der  Reibung  an   den  Kanalwänden  und  infolge  von  Zentrifugalwirkungen  , 
der  Schaufelkrüminungen  von  dem  einfachen  theoretischen  Bild  weit  entfernt  ist, 

III.  Bestimmung  des  Axialschubes. 

Die  Berechnung  des  Axialschubes  wird  im  sechsten  Teil  [S.  518)  durchgeführt. 
Seine  experimentelle  Bestimmung  hatte  ich  seinerzeit  in  der  Gothaer  Versuchs- 
anstalt  in   einfachster  Weise   für  sämtliche  Untersuchungen  vertikaler  Turbinen 


Abb.  454.     Axial scbubbeätimmung  ii 
I 

dadurch  eingeführt,  daß  der  Aufhängung  des  Spurtopfes  ein  kleines  Spiel  von 
I — 2  mm  gegeben  und  damit  die  Möglichkeit  geschaffen  wurde,  das  angehängte 
Gesamtgewicht  durch  einen  nach  Abb.  454  angebrachten  zweiarmigen  Hebel  aus- 
ziiwiegen.  Der  Unterschied  der  Belastung  im  leeren  und  im  Betriebszustand  ließ 
ohne  weiteres  die  hydraulische  Axialwirkung  auf  das  Laufrad  erkennen. 
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Diese  Axial  Wirkung  hängt  naturgemäß  vom  Laufradüberdruck,  d.  h.  vom 
Betriebszustand  ab.  Dazu  ist  sie  bei  ähnlicher  Vergrößerung  aller  Teile  (vor  allem 
der  Kranzspalte)  dem  Quadrat  des  Turbinendurchmessers  sowie  dem  Gefalle  pro- 
portional. 

Für  die  Typen  (Abb.  283  u.  284)  haben  sich  durch  den  Versuch  als  hydraulische 
Axialwirkung  ergeben:  Pa^^zooHD^  bzw.  360 //Z>*. 

G.  Lage  der  Ein*'  und  Austrittspunkte 
der  Turbinenlaufräder. 

I.  Allgemeines. 

Für  die  Anwendung  der  Hauptgleichung  auf  irgend  welche  Bremsergebnisse 
ist  die  Frage  von  grundlegender  Bedeutung,  wo  wir  uns  im  einzelnen  Fall  die 
durch  die  Indizes  i  und  2  gekennzeichneten  Ein-  und  AustrittsgröOen  zu  denken 
haben. 

Grundsätzliche  Erwägungen  zu  dieser  Frage  hatten  wir  bereits  bei  Ableitung 
der  Hauptgleichung  (S.  233)  angestellt.  Wir  haben  dort  gesehen,  daß  die  einzelnen 
\\  asserbahnen  in  dem  wogenden  Durchfluß  durch  die  Turbine  tatsächlich  immer 
neue  Lagen  einnahmen  und  daß  auch  die  Geschwindigkeiten  an  entsprechenden 
Stellen  der  Bahnen  infolge  der  Wirbel  sich  fortwährend  ändern  und  infolge  der 
endlichen  Schaufelzahlen  einem  periodisch  pulsierenden  Wechsel  unterliegen. 

Es  folgt  hieraus  y  daß  die  Ein-  und  Austrittspunkte  nicht  festliegen  und  daß 
ihre  Gesamtheit,  die  wir  als  Ein-  und  Austrittsflächen  bezeichnen,  einem  pulsierenden 
Gebilde  gleicht,  das  seinen  Anfangszustand  genau  nie  wiederholt 

Daraus  folgt  aber  auch  weiter,  daß  wir  es  bei  Festlegung  der  Ein-  und  Aus- 
trittspunkte mit  einer  Aufgabe  zu  tun  haben,  die  streng  mathematisch  nicht  lösbar 
ist,  und  man  versteht,  daß  auch  heute  noch  die  Meinungen  über  die  zweckmäßigste 
Annahme     der    betreffenden 
Orte  auseinander  gehen.  ///s/^Ö^ 

Darüber    herrscht  freilich  '^'^ 

keinZweifel,  daß  wir  zur  Durch- 
führung der  Rechnung  den 
Beharrungszustand  zugrunde 
legen,  d.  h.  die  wogenden 
und  pulsierenden  Ein-  und 
Austrittsflächen  durch  fest- 
liegende Flächen  ersetzen 
müssen,  die  den  zeitlichen 
und  örtlichen  Mittelwerten  der 
ersteren  entsprechen. 

Auch  darüber  ist  man  sich 


Au5tritr6ka/7^e  ^ 


Abb.  455.     Annahmen  für  die  Ein-  und  Austrittspunkte. 


einig,  daß  diese  »Ersatzflächen«  geometrisch  einfacher  Natur  sein  müssen,  um  der 
Rechnung  zugänglich  zu  bleiben.  Als  solche  sind  bisher  vor  allem  die  Querschnitte 
in  den  Bereich  der  Erörterungen  gezogen  worden,  die  wir  im  vorletzten  Ab- 
schnitt kennen  gelernt  und  als  »Querschnitte  in  der  Schaufelkante«  und  »Quer- 
schnitte in  der  Öffnungsmitte«  (Abb.  455)   bezeichnet  hatten. 
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Ich  hatte  schon  im  Jahre  1904  Versuche  zur  Klärung  dieser  Frage  angestellt') 
und  glaube  insbesondere  durch  Nachrechnung  zahlreicher  Bremsergebnisse  an  den 
verschiedensten  Turbinen  im  Jahre  1911  '*)  eine  Entscheidung  in  dem  Sinne  herbei- 
geführt zu  haben,  daß  weder  die  eine  noch  die  andere  Querschnittsannahme  eine 
ausschließliche  und  mathematisch  allgemeine  Berechtigung  für  sich  hat. 

Es  hat  sich  vielmehr  gezeigt,  daß  je  nach  der  Wasserführung  der  maßgebende 
mittlere  Ein-  bzw.  Austrittspunkt  sowohl  innerhalb,  wie  außerhalb  der  Schaufel- 
kante liegen  kann,  und  eine  unbefangene.  Beobachtung  der  Strömungsvorgänge 
läßt   dies  auch  unmittelbar  als   das  Wahrscheinlichste  erscheinen.     Ist  es  doch, 

wie  in  dem  oben  genannten  Aufsatz  geschehen,  nicht 
schwer,  einen  Fall  zu  konstruieren,  in  dem  die  Re- 
aktion eines  austretenden  Wasserstrahls  nicht  durch 
die  dem  Mündungsquerschnitt  entsprechende  Wasser- 
geschwindigkeit, sondern  durch  die  des  kontrahierten 
Querschnitts  (im  Punkt  2,  Abb.  456a)  hervorgerufen 
wird.  Daß  hier  der  maßgebende  Austrittspunkt 
in  der  Tat  außerhalb  der  Mündung  liegt,  zeigt  die 
Überlegung,  daß  durch  drucklos  angelegte  Backen 
(Abb.  456  b)  eine  Änderung  des  hydraulischen  Zu- 
stands  offenbar  nicht  hervorgerufen  wird. 

Ebenso  ist  es  bei  einer  erweiterten  Mündung 
denkbar,  daß  die  endgültige,,  für  den  Reaktions- 
druck maßgebende  Diffusorwirkung  außerhalb  liegt 
(Abb.  456  c  zeigt  dies  für  Ausfluß  unter  Wasser), 
während  bei  zu  starker  Erweiterung  (Abb.  456 d 
der  Strahl  auch  durchschießen  und  eine  Geschwin- 
digkeit beibehalten  kann,  die  einem  innenliegenden 
Punkt  des  Öffnungsquerschnitts  entspricht. 

Was    nun    die    erwähnten   Untersuchungen   an- 
betrifft,  so  möchte  ich  hier  ihre  Grundlagen  und 
ihre  Durchfuhrung  an  einem  von  mir  konstruierten, 
von  Briegleb,  Hansen  &  Co.   hergestellten  und 
Abb.  456.    Verschiedene  Ausfluß-    gebremsten  Laufrad   kurz   wiedergeben,    da   dabei 
reaktionen.  die    zur  Theorie    und  Konstruktion    der   Turbinen 

wichtigsten  Gesetze  zur  Sprache  kommen. 
Das  unmittelbare  Experiment  hätte  eine  Methode  ausfindig  machen  müssen, 
um  fiir  jeden  Wasserfaden  die  Stelle  im  Raum  nachzuweisen,  an  der  seine  Arbeits- 
abgabe an  das  Laufrad  beginnt  und  die  Stelle,  an  der  sie  beendigt  ist.  Die 
Schwierigkeiten  hierfür  liegen  auf  der  Hand.  Ich  habe  deshalb  den  umgekelirten 
Weg  eingeschlagen,  bestimmte  Austrittsflächen  anzunehmen  und  dann  durch  An- 
wendung der  Hauptgleichung  nachzuweisen,  für  welche  Annahme  die  beste  Über- 
einstimmung zwischen  Rechnung  und  Bremsergebnis  bemerkt  werden  kann.     Bei 


')  Beiträge  zur  Bestimmung  der  Ein-  und  Austrittsgrößen  von  Turbinenlaufrädern.    Dingler  1904, 
S.  817  u.   1905,  S.  54. 

2)  Beiträge  zur  Berechnung  der  Zentripetal- (Francis) -Turbinen.     Z.  191 1,  S.  933  ff. 
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diesem  einfacherep  Verfahren  wird  freilich  eine  gewisse  Unsicherheit  insofern  mit 
in  Kauf  genommen,  als  nicht  alle^  das  SchluOergebnis  beeinflussenden  Größen  mit 
Genauigkeit  festgestellt  werden  können. 

Die  Querschnittsannahmen  beschränkte  ich  dabei  iiir  den  Laufradeintritt  auf 
zweij  für  den  Laufradaustritt  auf  drei  Fälle,  die  als  die  (S.  326 ff.)  erwähnten  »Quer- 
schnitte in  der  Schaufelkante«  und  »Querschnitte  in  der  Öffnungsmitte«  teils  mit, 
teils  ohne  Berücksichtigung  der  Verengung  durch  die  Schaufelstärken  in  die 
Rechnung  eingeführt  wurden. 

Dazu  sei  noch  das  Folgende  hervorgehoben:  Für  den  in  der  Schaufelkante 
gemessenen  Eintrittsquerschnitt  ist  eine  Verengung  durch  die  Schaufelstärken  bei 
zugescharrten  Kanten  offenbar  nicht  einzusetzen,  da  die  Schaufelstärke  in  der 
Spitze  gleich  Null  wird  (Abb.  455).  Erfolgt  dann  im  Eintrittsbereich  durch  die 
Entwicklung  der  Schaufel  eine  rasche  Ablenkung  des  Wassers,  so  befindet  sich 
dieser  Vorgfang  nach  den  der  Hauptgleichung  zugrunde  liegenden  Gesetzen  doch 
bereits  nach  dem  Eintrittspunkt  i,  da  bei  der  Ablenkung  Kräfte  auf  die  Schaufel 
einwirken  und  die  gesamte  Arbeitsabgabe  innerhalb  der  Punkte  i  und  2 
stattfindet. 

Auch  eine  Verengung  des  Eintrittsquerschnitts 
durch  die  Schaufelstärken  der  Leitschaufeln  wurde 
in  die  Rechnung  nicht  eingesetzt,  da  bei  ge- 
nügender Breite  des  Schaufelspaltes  5r  (Abb.  457) 
die  Vereinigung  der  Wasserfaden  vor  ihrem  Ein- 
treten in  das  Laufrad  angenommen  werden  darf. 

Somit  wurden  als  Eintrittsquerschnitte  (vgl.  Nach- 
rechnung S.  350)  die  folgenden  beiden  Annahmen 
in  die  Rechnung  eingesetzt. 

I.  Für  die  Schaufelkante  (Abb.  3  u.  13,  Taf.  i): 
senkrecht  zur  Meridiangeschwindigkeit  {c^^): 


Abb.  457.     Leitradenden  mit 
Schaufelspalt. 


7C 


[406] 


(422) 


(423) 


oder  senkrecht  zur  Relativgeschwindigkeit  [w^]: 

2,  Für  die  ÖfTnungsmitte  (Abb.  3  u.  17,  Taf.  i): 
senkrecht  zur  Meridian gesch windigkeit  (fwi): 

F.  =  z^  ^Jb^  a.    .     ■    ,  oder 
senkrecht  zur  Relativgeschwindigkeit  (ze^J: 

-x/x   =-i-^^i^x»  (424) 

und  dabei  ist  zu  beachten,  daß  im  ersten  Fall  die  Breiten  Jb^  und  der  Winkel 
A  in  der  Kante,  im  zweiten  Fall  in  der  Öffnungsmitte  zu  messen  sind  (Abb.  3, 
Taf.  1). 

Für  den  Austrittsquerschnitt  spielt  die  Verengung  durch  die  Schaufelstärken 
eine  große  Rolle,  da  hier  sowohl  mit  einem  Durchschießen  der  Wasseirstrahlen 
als  auch  mit  einer  Verzögerung  bei  teilweisem  Druckrückgewinn  nach  dem  Aus- 
tritt gerechnet  werden  muß. 
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Deshalb  wurden  hier  3  Fälle  der  Untersuchung  unterzogen. 

1.  Für  die  Schaufelkante  ohne  Verengung: 
senkrecht  zur  Meridiangeschwindigkeit  (f^J: 

F,  =  ^Jb,D,-7x  [407] 

oder  senkrecht  zur  Relativgeschwindigkeit  (ze/^): 

^,  •/,  ==  z^  ^^KK  •  sin  ^^  =  ^Jb^D^  •  TT  sin/!/,.  (425; 

2.  Für  die  Schaufelkante  mit  Verengung: 
senkrecht  zur  Meridiangeschwindigkeit  (^,^,3): 

oder  senkrecht  zur  Relativgeschwindigkeit  {w^): 

^a/a  =  -a  -^^a  (4  sin^^,  —  jj  =  ^Jb^  (A  ^f  sin  [i^  —  ^,  s,].  (427) 

3.  Für  die  Offnungsmitte: 
senkrecht  zur  Relativgeschwindigkeit  [zu^]: 

Z.  '/.  =  ^a  •  ^^K  •  ^a  (428) 

oder  senkrecht  zur  Meridiangeschwindigkeit  (^»,3): 

F.  =  ^.^^K^^-^T-  •  (429) 

bin  ^j  j 

Auch  sei  hier  bezüglich  der  Verschiedenheit  von  Jb^  und  ß^  in  den  Fällen 
I  und  2  gegen  3  auf  Abb.  3,  Taf.  i  verwiesen. 

Um  nun  mit  diesen  Querschnitten  etwas  anfangen  zu  können,  ist  es  nötig, 
über  die  in  ihnen  auftretende  Verteilung  der  Geschwindigkeiten  gewisse  Kennt- 
nisse zu  besitzen,  und  gewisse  Annahmen  zu  machen. 

Für  die  durch  die  Produkte  -^=  Jb  t  -  smß  bzw.  z//"=  Jb  •  a  gebildeten 
Querschnitte  der  einzelnen  Teilkanäle  begnügt  man  sich  meines  Wissens  bisher 
mit  der  Annäherung,  die  auf  linearem  Weg  aus  Wassermenge  durch  Querschnitt 

-^berechnete    mittlere   Geschwindigkeit    über  den   betreffenden   Querschnitt  als 

konstant  anzusetzen. 

In  Wirklichkeit  trifft  das  freilich  nicht  genau  zu.  Man  darf  zwar  annehmen, 
daß  der  Fehler  über  die  Breite  ^b  von  geringer  Bedeutung  ist,  zumal  es  ja  in 
unserer  Hand  liegt,  Jb  beliebig  klein  zu  machen,  dagegen  wird  die  Geschwindig- 
keitsänderung zwischen  den  Schaufelflächen  besonders  bei  geringen  Schaufelzahlen 
durch  die  Reibung  an  den  benetzten  Flächen  und  die  durch  die  Ablenkung  des 
Wassers  hervorgerufenen  Druckunterschiede  nicht  unerheblich  sein. 

Daraus  folgt,  daß  nach  S.  65  die  mittlere  Ausflußenergie  in  einem  Quer- 
schnittselement Jb^ '  a^  größer  ist  als  dem  Quadrat  der  mittleren  Geschwindig- 
keit \   ,\.  = — ^1  entspricht  und   daß   die  letztere  mit  einem  Faktor  X  multi- 

W/a  ^a^/a/ 

pliziert  werden  muß,   der  größer  ist  als  die  Einheit,    wenn   sie  mit  dem  in  der 
Hauptgleichung  auftretenden  Wert  übereinstimmen  soll. 

Manche  Unstimmigkeiten  zwischen  Versuch  und  Rechnung  sind  sicherlich  auf 
die  Nichtbeachtung  dieser  Tatsache  zurückzuführen. 
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Von  besonderer  Bedeutung  ist  dabei  auch,  daß,  während  die  Geschwindig- 
keitsänderung über  der  Schaufelbreite  b  die  Betrachtung  der  gesamten  Wasser- 
masse als  einheitliche  Rotationskörper  nicht  stört,  umgekehrt  die  Änderungen 
über  der  Schaufelweite  a  gleichbedeutend  sind  mit  Änderungen  auf  dem  Umfang 
und  daher  in  gewissem  Widerspruch  stehen  mit  der  Forderung  des  reinen  Be- 
harrungszustandes. Dadurch  treten  Störungen  im  gleichmäßigen  Wasserdurchfluß 
auf,  die  bei  Bewertung  der  einzelnen  Reibungsverluste  berücksichtigt  werden  müssen. 

Was  nun  die  Veränderlichkeit  der  Wassergeschwindigkeit  in  den  verschiedenen 
Teilturbinen  über  die  Gesamtbreite  b  betrifft,  so  hängt  sie  wesentlich  von  dem 
Beaufschlagungsgrad  der  Turbine  ab  und  die  betreffenden  Untersuchungen  können 
erst  angestellt  werden,  wenn  über  die  Lage  der  Ein-  und  Austrittspunkte  An- 
nahmen gemacht  sind. 

Dabei  kommt  uns  aber  zustatten,  daß  wir  eine  wichtige  Aufgabe  in  den  An- 
nahmen über  die  Lagen  der  Ein-  und  Austrittsflächen  schon  gelöst  haben,  wenn 
wir  auch  nur  die  normalen  Beaufschlagungen  bei  den  günstigsten  Drehzahlen 
in  Betracht  gezogen  haben  und  daß  fiir  diese  verhältnismäßig  einfache  Gesetz- 
mäßigkeiten über  die  Geschwindigkeitsverteilung  aus  der  Hauptgleichung  abgeleitet 
werden  können. 

Suchen  wir  uns  nämlich  aus  den  im  vorigen  Abschnitt  beschriebenen  Brems- 
kurven die  Stelle  des  absolut  größten  Wirkungsgrades  heraus,  so  darf  als 
wahrscheinlich  angenommen  werden,  daß  sie  einem  Betriebszustand  entspricht,  bei 
dem  sowohl  die  Eintritts-  als  die  Austrittsverhältnisse  am  Laufrad  sich  so  ein- 
gestellt haben,  wie  wir  sie  als  günstig  bezeichnen.  Das  bedeutet  insbesondere 
für  den  Austritt,  daß  die  absolute  Austrittsgeschwindigkeit  klein  sei  und  annähernd 
senkrecht  auf  der  Umfangsgeschwindigkeit  steht,  damit  wenig  Energie  im  Saug- 
rohr verloren  gehen  kann  und  geringe  Wirbel  —  hervorgerufen  durch  die  Um- 
fangskomponente  Cn^  —  entstehen.  Dazu  wird  es  bezüglich  der  Reibung  im 
Laufrad  günstig  sein,  wenn  die  Relativgeschwindigkeit  iv^  klein  bleibt. 

Man  erkennt  aus  Abb.  5a — c  leicht,  daß  diese  drei  Bedingungen  am  besten 
erfüllt  sind,  wenn  die  Spitze  von  iv^  zwischen  dem  Wert  für  ii\  =  u^  und  dem 
Sxa  a^  ==  Qo*'  liegt. 

Es  läßt  sich  nun  gerade  für  diese  beiden  Fälle  die  Geschwindigkeitsverteilung 
über  die  einzelnen  Teilturbinen  mit  naheliegenden  Annahmen  leicht  angeben  und 
danach  die  gesamte  verarbeitete  Wassermenge  für  zv^  =  w^,  die  wir  mit  Rücksicht 
auf  das  gleichschenklige  Austrittsdreieck  mit  ö^,  sowie  die  für  senkrechtes  f,,  die 
wir  mit  Q^  bezeichnen  wollen,  berechnen. 

Der  Gedankengang  bei  Ausfuhrung  der  Untersuchungen  war  dann  einfach 
der,  (2<i  und  Q^  für  die  verschiedenen  Querschnittsannahmen  auszurechnen  und 
zu  sehen,  für  welche  von  ihnen  die  beste  Übereinstimmung  mit  den  Versuchs- 
ergebnissen zu  erzielen  war,  d.  h.  für  welche  die  gerechneten  Q^  und  Q^  die 
Wassermenge  des  höchsten  Wirkungsgrades  zwischen  sich  einschlössen.  Diese 
Querschnitte  sollten  dann  als  die  angesehen  werden,  die  die  wirklichen  Ein-  und 
Austrittsflächen  am  besten  ersetzen. 

Ich  erwähnte  vorhin,  daß  für  die  Wassermengen  Q^  und  Q^  die  Geschwindig- 
keitsverteilung über  die  Teilturbinen  unter  naheliegenden  Annahmen  leicht  zu  be- 
stimmen sei.     Das  zeigt  sich  folgendermaßen: 
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Beachtet  man,  daß  in  der  Arbeitsgleichung 

die  linke  Seite  sowohl  wie   Ro  für  die  einzelnen  Teilturbinen  konstant  gesetzt 

werden  kann,  so  folgt  ebenso 

d 
Ho  +  /io-\ — —  =  konstant. 
2g 

Nehmen  wir  jetzt  an,  was  sicherlich  in  hohem  Maße  zutrifft,  daß  der  Lagendruck 
§tf  =  //^  +  Iio  im  Leitradaustritt  konstant  ist,  so  ergibt  sich  weiter  c^  =  konstant. 

Nun  steht  aber  nichts  im  Wege,  die  Laufradschaufeln  durch  ideelle  Wände 
bis  zum  Leitradaustritt  erweitert  zu  denken,  die  den  Wasserstrom  in  keiner  Weise 
beeinflußen.  Für  sie  können  dann  Geschwindigkeiten  Uo  und  Cu^^  konstruiert 
werden,  die  gleichfalls  konstant  ausfallen,  insofern  De  und  a^  über  die  Austritts- 
weite konstant  gemacht  werden. 

Für  den  Übergang  zum  Laufradeintritt  wird  nach  der  Voraussetzung  über  die 
ideellen  Schaufelwände  keine  nützliche  Arbeit  nach  außen  abgegeben,  daher  er- 
halten wir  unter  Vernachlässigung  der  Reibung  nach  dem  Flächensatz  den  kon- 
stanten Wert  des  Dralls:  ,      , 

u^c^^  =  UcCuo  (430) 

bzw. 

u^Cu^  =  konstant. 

Dieses  Gesetz  bildet  nun  die  Grundlage  aller  folgenden  Überlegungen.  Seine 
Richtigkeit  wird  nur  durch  den  Wechsel  der  Wassergeschwindigkeiten  gestört,  der 
durch  die  Wandreibung  und  das  Abbiegen  der  Flutbahnen  in  die  Axialrichtung 
bei  gleichzeitiger  Änderung  von  a^  hervorgerufen  wird. 

Nehmen  wir  jetzt  noch  den  Wirkungsgrad  e  für  alle  Teilturbinen  vorläufig 
konstant  an,  so  folgt  aus  der  Hauptgleichung 

gHe  =  7i^c„,  —  //,f«,,  [278] 

daß  auch  das  letzte  Glied  konstant  sein  muß  und  wenn  dieses  für  senkrechten 
Austritt  mit  Cy^  =  o  für  eine  Teilturbine  verschwindet,  so  müssen  die  andern 
Teilturbinen  gleichzeitig  den  senkrechten  Austritt  aufweisen.  Im  entsprechenden 
Diagramm,  das  wir  schon  Abb.  383,  S.  264,  kennen  gelernt  haben,  zeigt  sich  das 
dadurch,  daß  Wa  konstant  wird,  und  daß  u^  wie  ß^  ganz  ohne  Einfluß  bleiben. 
Für  Q^  erhält  man  eine  ähnlich  einfache  Beziehung.  Schreiben  wir  zu  dem 
Zweck  nach  Abb.  373,  S.  259  . 

"'     =cosa- 

und 


so  folgt  wie  dort 


71^  cosa,  =  --  ;  u^c^  cosa^  =  —  , 

gHe  =  u^Cur  —  '      und  mit      — Vr  =  '^' 


2 


gH(B  +  'A,)  =  u,c^,,  (431) 

d.  h.  wenn  gleichschenkliger  Austritt  an  einer  Teilturbine  stattfindet,  so  muß  er 
bei  allen  andern  gleichzeitig  auftreten,  sofern  nur  für  jede  die  Größen  «,  c^t^  und 
8  +  Xj,  konstant  angenommen  werden  dürfen.  Im  Diagramm  (Abb.  384,  S.  264 
kommt  das  dadurch  zum  Ausdruck,  daß  Punkt  W  mit  U  zusammenfällt. 
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Man  erkennt,  daß  die  Bedingung  für  Q^  noch  unbeschränkter  ist,  als  die  für 
Q^j  da  bei  ersterer  über  die  Größe  der  Austrittsgeschwindigkeit  gar  nichts  ge- 
sagt wird.  Es  ist  aber  anzunehmen,  daß  bei  größerem  c^^  der  Wirkungsgrad 
nachläßt,  und  danach  entspricht  die  Bedingung  e  +  x^  =  konstant,  wie  wir  auch 
noch  S.  364  sehen  werden,  der  Wirklichkeit  in  weiteren  Grenzen,  als  die  Be- 
dingung £  =  konstant,  die  nur  für  konstante  c^  mit  der  ersteren  identisch  wird. 

II.   Experimentelle  Untersuchung.  ' 

Die  Durchführung  der  Untersuchung  geschah  nun  in  folgender  Weise. 

Zunächst  wurden  die  drei  Austrittsquerschnitte,  die  zur  Untersuchung  heran- 
gezogen werden  sollen,  in  der  angegebenen  Weise  ausgerechnet  und  gleichzeitig 
die  Durchmesser  Z^,,  sowie  die  Winkel  /^^  für  die  Mitten  der  einzelnen  Teilquer- 
schnitte nach  der  auf  S.  325  angegebenen  Weise  bestimmt. 

Das  hier  verwendete  Beispiel  (Laufrad  A)  ist  in  Taf.  i  dargestellt,  wobei  wir 
die  Axialschnitte,  Vertikalschnitte  und  Flutbahnen  mit  ihren  Abwickelungen  als 
gegeben  betrachten  wollen. 

Die  Breiten  J6^  und  die  ihren  Mitten  entsprechenden  Durchmesser  D^  können 
unmittelbar  aus  der  Zeichnung  entnommen  werden  und  ergeben  fiir  die  Kante: 


Teilturbine 


^di  (mm) 
D2  (mm)         439,0 
/a  (mm)   t'     106,0 

Für  die  Öfifnungsmitte  sind  erst  die  Längen  /  (Abb.  3  u.  13,  Taf.  i)  in  der  Ab- 
wickelung zu  bestimmen,  im  Aufriß  einzutragen,  wonach  die  Austrittslinie  für  die 
ÖfTnungsmitte  gestrichelt  eingezeichnet  wird.    Aus  ihr  folgen  dann  unmittelbar: 


Teilturbine 


B 


D 


^^afmm)  26,0  29,5  41,5  5S,o 

Z>2  (mm)    j     423,0  361,0  282,0  232,0 

/a  (mm)         102,3  87»*  68,2  56,0 

Die  Werte  der  Winkel  !^^  und  der  Schaufelstärken  s^  sind  zunächst  nur  in  den  Flut- 
bahnen gegeben.  Um  ihre  Mittelwerte  für  die  einzelnen  Teilturbinen  zu  bestimmen, 
können  wir  eine  Interpolation  nach  Abb.  6,  Taf.  i  anwenden,  oder  auch  eigens  Flut- 
bahnen einzeichnen,  die  durch  die  Mitten  der  ^b^^  besser  aber  noch  derart  gelegt 
werden,  daß  die  Bedingung  Jb^  •  r,  =  ^  an  jeder  Stelle  der  Austrittskante  erfüllt  ist. 

Das  letztere  ist  in  Abb.  3,  Taf.  i  ausgeführt  und  ergibt  aus  den  nach  den  Axial- 
schnitten entnommenen  Abwickelungen  (Abb.  13 — 16)  für  die  Kante  mit  ^'  =  4  mm 

nach  s  = 


f  1 

sin;r 

^^^S>C 

'-^'■S  A      ^^ 

-ro/^a     ^wj.    . 

^^KJJ       UIV. 

IV^ICV^klVA^J 

1 

Teilturbine 

1 

A 

B 

c 

D 

ß," 

i      19,5^ 

25" 

33" 

42  0 

x" 

59° 

51« 

35" 

48° 

x'" 

6o<*3o' 

53" 50' 

40" 

56'>20' 

Ja  (mm) 

4,60 

4,95 

6,25 

4,80 
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für  die  Mitte  mit  ^ ^  =  5,  —  s^ 


Teilturbine           A 

ß 

C 

D 

öa          1      3o»3 

25« 

3«,3 

33^ 
30 

42° 
29,3  mm  I) 

Dann  berechnen  sich  die  Teilquerschnitte  für  einen  Kanal  für  die  Kante  ohne 
Verengung  mit  Jf^  =  JbJ^smß^ 


Teilturbine 


B 


D 


-^/2 


0,00099 


0,00125 


0,00161 


0,00198 


mit  Verengung  mit  Jf^  =  Jb^  (/gSin  ß^  —  s^) 


J/^ 


0,00086   0,00109  ;  0,00134 


0,00171 


für  die  Mitte  mit  z//,  =  Jb^  -  a^ 


Jfi        0,000787    0,000922    0,0012451  0,001615 

Hieran  schließt  sich  die  Aufzeichnung  der  Austrittsdreiecke  für  Kante  und 
Mitte  für  die  Umfangsgeschwindigkeiten  der  aus  den  Bremskurven  entnommenen 
günstigsten  Umdrehzahl. 

Wir  finden  letztere  aus  Abb.  439  zu  «  =  253  und  berechnen  uns  daraus  für 
die  betreffenden  Durchmesser  die  Umfangsgeschwindigkeiten  als 


u. 


60 


Durch  Antragen  des  Winkels  ß^  und  Beachten  der  Bedingung  «^  =  90*^  bzw. 
w^  =  u^  sind  die  Austrittsdreiecke  bestimmt  (Abb.  458  u.  459).     Aus  ihnen  ent- 


Uz 

'^^^ 

o< 

0« 

^ 

^ 

^ 

^ 

^ 

Abb.  458.     Austrittsdreiecke  für  die  Kante.         Abb.  459.     Austrittsdreiecke  für  die  Mitte. 

nehmen  wir  die  Geschwindigkeiten  und  erhalten  durch  deren  Multiplikation  mit  den 
betreffenden  Querschnitten  die  Wassermengen  nach  folgender  Tabelle. 

'^)  Die  geringen  Unterschiede  der  hier  angeführten  Werte  von  ai  und  der  folgenden  Jf^  gegen 
die  der  Tabelle  Taf.  i  rühren  daher,  daß  sie  hier  aus  der  Abwickelung  abgestochen,  dort  auf  rech- 
nungsmäßigem Wege   gefunden  sind. 
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Kante  ohne  Verengung 


Kante  mit  Verengung 


Öffnungsmitte 


Jfi     «'a^^     ^^ L 

.  \  0,00099  6, 1 5  0,00609 

B  0,001255,500,00687 

C  0.00161  4,53  0,00729 

D  0,00198  3,88  0,00768 

Q^'^^Jq^   —  0,363 


Tf'a 


^1. 


jf. 


7ü'z 


^^1 


5,80 

4,98 
3,83 

2,88 


0,00574  0,00086 
0,00622  0,00109 
0,00616  0,00134 

0,00570  0,00171 

I 
0.310  I   — 


6,15  0,00528 
5,500,00599 
4,53  0,0060713,83 


5,80 
4.98 


^/a 


7<'2 


1, 


3,88  0,00664 
—  0,312 


2,88 


0,00498 

0,00542 

0,00513  1 0,001245  4,55 
0,00492 

0,266 


Ji 


7£'2 


-^1. 


0,000787 
0,000922 


5,98 

5,35 


0,00470  5,60  0,00440 

0,00493(4,850,00447 

0,00566 '3,80  0,00473 

0,001615*4,18  0,00675  3,10  0,00501 


1  -  0,286 


—  0,242 


Tragen  wir  nun  die  gefundenen  Wassermengen  in  die  Wirkungsgradkurve 
[Abb.  442)  ein,  wobei  die  ohne  Berücksichtigung  durch  die  Schaufelstärken  be- 
stimmten Werte  durch  volle  Punkte  b  von  den  kleinen  Kreisen  a  unterschieden 
sind,  die  die  Ergebnisse  mit  Schaufelverengung  darstellen,  so  finden  wir  für  das 
hier  untersuchte  Laufrad  verhältnismäßig  geringe  Unterschiede  zwischen  den 
einzelnen  Berechnungsarten.  Das  ist  charakteristisch  für  die  Laufradformen  mit 
geringer  zentripetaler  Entwicklung.  Am  nächsten  kommen  im  vorliegenden  Bei- 
spiel dem  besten  Wirkungsgrad  die  für  die  Kante  mit  Verengung  und  die  für 
die  Offnungsmitte  durchgeführten  Rechnungen. 

Auch  bei  diesen  Nachrechnungen  ist  zu  beachten,  daß  in  der  durch  die  Dia- 
gramme dargestellten  Hauptgleichung  nicht  die  mittleren  Geschwindigkeiten,  son- 
dern die  mittleren  Energien  maßgebend  sind,  die  größere  Geschwindigkeiten 
ergeben  als  die  ersteren.  Das  heißt  soviel,  als  daß  die  Wassermenge  Q^  bzw.  Q^ 
in  Wirklichkeit  kleiner  einzusetzen  ist,  als  es  nach  obiger  Rechnung  geschah. 

Dadurch  rücken  die  in  Abb.  442  eingezeichneten  Punkte  um  etwas  nach  links, 
und  zwar  um  5*^/0,  wenn  wir  den  Faktor  ;^  =  1,05  schätzen.  Das  ist  an  gleicher 
Stelle  durch  kleine  Vertikalstriche  mit  M  (Mitte)  und  K  (Kante)  dargestellt  und, 
wie  man  sieht,  spricht  diese  Überlegung  im  vorliegenden  Beispiel  zugunsten  der 
in  die  Schaufelkante  gelegten  Eintrittsöffnung. 

In  den  Beiträgen  zur  Berechnung  der  Zentripetal-(Francis)-Turbinen  (Z.  191 1, 
S.  933;  ist  eine  kleine  Auswahl  ähnlicher  Nachrechnungen  veröffentlicht,  die 
ich  an  Turbinen  verschiedener  Bauart  habe  ausfuhren  lassen.  Das  Ergebnis 
derselben  sprach  im  allgemeinen  zwar  zugunsten  der  Austrittskante,  bestätigte 
aber  vor  allem  die  theoretischen  Erwägungen  (S.  342),  nach  denen  die  maß- 
gebende Austrittsfläche  nicht  streng  mit  Mitte  oder  Kante  verknüpft  ist.  Es 
hängt  vielmehr  ganz  von  der  Form  der  Schaufel  ab,  wieweit  sie  die  Wasserführung 
beeinflußt.  Das  zeigte  sich  besonders  ausgeprägt  einerseits  durch  die  Nachrech- 
nung einer  kleinen  Zentrifugalpumpe,  bei  der  das  Wasser  infolge  stark  erweiterter 
Austrittsquerschnitte  die  Führung  des  austretenden  Wasserstrahls  sehr  früh,  viel- 
leicht schon  vor  der  Austrittsmitte,  verlor,  während  umgekehrt  bei  der  Nachrech- 
nung der  Boyden-Turbine  (Abb.  277)  der  maßgebende  Austrittspunkt  infolge  der 
zusammengezogenen  Austrittsquerschnitte  sogar  außerhalb  der  Austrittskante  zu 
liegen  schien.  Diese  Umstände  müssen  sonach  bei  der  Konstruktion  berück- 
sichtigt werden.  Für  die  Rechnungsgrundlage  ist  es  aber  zweckmäßig,  sich  für 
die  eine  oder  andere  Annahme  zu  entscheiden,  wobei  der  Umstand  erleichternd 
mitspricht,  daß  die  Unterschiede  im  Rechnungsergebnis  fiir  Zentripetal turbinen 
ohne  extrem  nach  außen  gezogene  Flutprofile,   wie  sich  gezeigt  hat,  für  Mitte 
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und  Kante  nicht  allzu  verschieden  ausfallen.  Wir  werden  deshalb  in  Zukunft  die 
Rechnung  an  die  Austrittskante  anschließen,  die  bei  Nachrechnung  und  Konstruktion 
den  Vorteil  größerer  Einfachheit  und  Eindeutigkeit  für  sich  hat  und  dazu  im 
großen  und  ganzen  die  bessere  Übereinstimmung  mit  dem  Versuch  ergeben  hatte. 

Es  interessiert  nun  vor  allem  noch,  welche  Eintrittsdreiecke  sich  aus  einer 
Anwendung  der  Hauptgleichung  auf  die  verschiedenen  Annahmen  ergeben. 

Zu  dem  Zweck'  berechnen  wir  zunächst  die  Eintrittsdreiecke  fiir  die  gleichen 
und  schon  erwähnten  Annahmen  der  Kante  ohne  Verengung  und  der  Offnungs- 
mitte.  Da  wir  hier  die  Richtung  ß^  des  eintretenden  Wasserstroms,  die  vom 
Schaufel  Winkel  ß[  meist  verschieden  ist,  nicht  kennen,  bestimmen  wir  die  zur 
Meridiangeschwindigkeit  c,„^  senkrechte  Durchflußfläche  i^^. 


Abb.  460.     Eintrittsdreiecke  für  die  Kante  bei  Q^  und  Q^. 

Sie  folgt  in  unserm  Beispiel  (Taf.  i)  für  die  Kante  mit  ^F^  =  J6^  -D^tt  aus 


Teilturbine            A                B 

C 

D 

Jl»i                  24 
D^          ,;       406 

33,5 
400 

35 
400 

35 
400 

zu  Fl  =  0,1603 


Für    die    Mitte    mit    JF^ 


z,a^ 


Jb.  •  -?"V    müssen    die   verschiedenen  Größen 
sin^:?, 

wiederum  erst  durch  Abwickelungskegel  bestimmt  werden,  die  wir  berührend  an 

die  Schnittpunkte  der  Flutbahnen  mit  der  Eintrittskante  legen.    Das  ist  in  Abb.  3 

und  17 — 20,  Taf.  i  ausgeführt  und  liefert  die  Werte: 


Teilturbine  i 

A 

B 

C 

D 

Jh 

21 

30,5 

35,5 

39,5 

ax 

55 

73.5 

7'o 

66 

ßi 

4:5 

62" 

61" 

56^ 

JF-L 

0,02125 

0,03^10 

0,03775 

0,04085 

und  daraus  Fx  =  0,13395 
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Die  Bestimmung  der  Eintrittsdreiecke  für  einen  mittleren  Durchmesser  D^  *) 

folgt  nun  in  einfachster  Weise  für  die  Eintrittskante  in  den  Diagrammen  Abb.  460. 

Für  die  Wassermenge  öi  des  senkrechten  Austritts  tragen  wir  VigHs  von  a  an  und 

O  o  286 

finden  dadurch  die  Vertikale  V.  und  auf  ihr  mit  ^^_  =  -=-  =  — ? =  2,14  m 

Fr        0,13395 

die  Spitze  des  Eintrittsdreiecks  und  die  Winkel  a^  und  ß^. 

Für  gleichschenkligen  Austritt  liefert  V2gH[B'\'7i^)  von  a  angetragen  den 
Punkt  U=  JV  und  damit  das  Eintrittsdreieck  in  gleicher  Weise. 

Die  Ausfuhrung  zeigt,  daß  der  Eintrittswinkel  /^^  =  52®  für  ßi  und  /!?j  =  57° 
für  (2<3  wird,  während  der  Schaufelwinkel  /^|  =  65°  betragen  hat. 

Die  Übereinstimmung  ist  in  diesem  Falle  zwar  befriedigend,  aber  nicht  voll- 
standig.  Bei  Einfuhren  eines  mittleren  u^  für  die  Eintrittsmitte  ergeben  sich  ähn- 
liche Überschreitungen  nach  der  andern  Seite. 

Die  Beachtung  der  mittleren  Energiewerte  durch  Einführung  des  Faktors  x 
nach  S.  65  hat,  sofern  er  für  zv^  und  c^^  in  gleichem  Betrag  geschätzt  wird,  auf 
das  Eintrittsdreieck  insofern  Bedeutung,  als  dem  etwas  anders  ausfallenden 
Wert  der  Wassermenge  Q^  bzw.  Q^  ein  andrer  Wirkungsgrad  e  nach  der  Bremsung 
zukommt. 

H.  Verhältnisse  im  Laufradeintritt  bei  veränderlichem 

Eintrittsdurchmessen 

Bei  den  vorangegangenen  Untersuchungen  war  der  Eintritt  ins  Laufrad  der 
feste  Boden  gewesen,  von  dem  aus  wir  die  Annahmen  über  die  Wasserverteilung 
in  den  einzelnen  Teilturbinen  vorgenommen  haben,  stets  in  der  Voraussetzung, 
daß  infolge  der  gleichmäßigen  Leitradquerschnitte,  und  infolge  des  ihnen  gleich- 
mäßig zufließenden  Wassers  (Rj  =  konstant)  konstante  Geschwindigkeiten  und 
Lagendrucke  sich  über  die  ganze  Leitradbreite  würden  einstellen  müssen. 

An  dieser  Voraussetzung  wollen  wir  auch  dann  festhalten,  wenn  die  Eintritts- 
durchmesser, wie  es  bei  modernsten  Schnelläufern  häufig  vorkommt,  auffallende 
Verschiedenheit  zeigen').  Auch  hier  ist  kein  Grund  dafür  vorhanden,  daß  das 
Wasser  die  Leitschaufeln  in  den  verschiedenen  Teilturbinen  mit  wesentlich  ver- 
schiedenen Geschwindigkeiten  verlassen  sollte,  da  das  Gesamtgefalle  für  alle  gleich 
ist,  und  die  Zuflußbedingungen  bis  zum  Querschnitt  F^  dieselben  sind. 

Erst  nach  diesem,  mit  Do  bezeichneten  Durchmesser  beginnt  das  Abbiegen 
der  Flutbahnen  in  die  Achsrichtung  in  höherem  Umfang  zuzunehmen,  bis  dann 
unter  gelegentlich  sehr  wechselnden  Zustandsverhältnissen  das  Durchströmen  des 
als  Eintrittsfläche  bezeichneten  Rotationskörpers  stattfindet,  dessen  wechselnden 
Durchmesser  wir  mit  Z?,  bezeichnet  hatten. 

Zum  Studium  der  hier  herrschenden  Eintrittsverhältnisse  ist  nun  die,  schon  im 
vorigen  Abschnitt  (S.  346)  gebrauchte  Hilfsvorstellung  sehr  dienlich,  nach  der  wir 
den  tatsächlichen  Schaufelbeginn  durch  eine  ideelle  Fläche  bis  zum  Durchmesser  D^ 
fortgesetzt  denken,  deren  Krümmung  so  gewählt  ist,  daß  der  beiderseitige  Wasser- 
druck  jeweils  gleich  ist,    bzw.  daß   keine  Arbeit  an  ihr  geleistet  wird.      Diese 

>    Die  Ausdehnung  auf  die  wechselnden  Dt  wird  im  nächsten  Abschnitt  besprochen. 

=,  Eine  der  ersten  Konstruktionen  dieser  Art  stammt  von  Jacobsen.     Z.  g.  T.,  1908,  S.  37. 
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Schaufel  besitzt  konstante  u^  und  mit  ihr  können  alle  früheren  Betrachtungen 
durchgeführt  werden.  Der  Diagrammpunkt  a  ist  wieder  konstant,  a^  und  ßo  lassen 
sich  leicht  konstruieren  und  es  fragt  sich  dann  nur,  wie  die  wirklichen  Winkel 
(x\  und  ß\   aussehen  müssen,   wenn  zwischen   a^   und   a,  bzw.  ß^   und  ß^  keine 

Arbeit  geleistet  werden  soll. 

In  diesem  Fall  bleibt,  wenn  wir  von 
Reibungsverlusten  absehen,  der  Drall  des 
Wassers  unverändert,  so  daß 

'^/^x  •  ^i  =  ^//o  •  K  =  konstant   (432) 
oder  auch 

u^Cu,  =  u^Crro  =  konstant.    [430] 
Betrachten    wir,    was   das  für  unser 
Diagramm  bedeutet,  so  folgt  aus  Abb.  461, 
wenn  wir  Cu  durch  21  und  w  ausdrücken, 


Abb.  461.    Änderung  der  Eintrittsdreiecke  mit  ui. 


Cu\  =  a  W  — ;/'  mit  n''=u\  —  (//,  -  c^,]' 

d.  h.  es  bleibt 

2U^Cu^  =  aW* 

oder  mit  u^Cu^  =  konstant 

aJV  =  konstant. 


Dieses  Gesetz  gilt  somit  allgemein,  sobald  R^  für  die  verschiedenen  Teil- 
turbinen konstant  ist.  Für  die  speziellen  Fälle  Q^  mit  e  =  konstant,  hatten  wir 
es  schon  am  Ende  des  vorigen  Abschnitts  (S.  351)  kennen  gelernt.  Damit  ist 
man  in  der  Lage,  für  die  wirklichen,  zurückgenommenen  Durchmesser  D^  zu- 
nächst die  Punkte  W  und  mit  ihnen  dann  die  Eintrittsvertikalen  zu  bestimmen, 
aus  denen  in  bekannter  Weise  unter  Beobachtung  der  z//5,  bzw.  ^^x  die  Eintritts- 
dreiecke folgen. 

Abb.  461  gibt  eine  Schar  im  genannten  Sinne  gleichwertiger  Eintrittsdreiecke 
für  beliebig  gewählte  Eintrittsdurchmesser  Z)j ,  wobei  einfach  a  J ('konstant  gesetzt  ist. 

Die  Änderung  des  Winkels  a^  ergibt  sich  dabei  aus  der  Beziehung 

tg«.  =  '-P- ,  (433) 


"I 


wobei  Cmi  jeweils  für  die  betreffende  Breite  Jd^   nach 


Wi 


n,  71  jb 


oder  allgemein  aus  der  Kontinuitätsgleichung 


c„,^Jb^r^ 


zu  bestimmen  ist. 

Beachten  wir  dabei,  daß  nach  obigem 


Cr^^Jb^f 


o    o 


(434) 


(435) 


so  folgt  auch 


^ui^i   ^»0^0  7 


^/,/x  ^  ^I 


C^fo-^K 


"i 


f'o 
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oder 

tgCfo  ^K  ' 

insbesondere   aber  er,  •=  ct^  für  Jb^  =  Jb^^  was  bekanntlich    auf  die    logarith- 
mische Spirale  führt. 

J.  Verteilung  der  Wassermengen  im  Laufrad  bei 

wechselnder  Beaufschlagung. 

Nach  den  Ergebnissen  des  vorangegangenen  Kapitels  wird  im  folgenden  zur 
Berechnung  des  Eintrittsquerschnittes  die  Schaufelkante  ohne  Rücksicht  auf  Schaufel- 
verengung, zur  Berechnung  des  Austrittsquerschnitts  die  Schaufelkante  mit  Be- 
rücksichtigung der  Verengung  durch  die  Schaufelstärken  zugrunde  gelegt. 

Die  weitere  Aufgabe  verlangt  nun  vor  allem  eine  Betrachtung  über  die 
Verteilung  der  Wassermengen  im  Laufrade  bei  wechselnder  Beaufschlagung,  dabei 
soll  wie  bisher  der  Wassereintritt  ins  Laufrad  als  so  gleichartig  angesehen  werden, 
daß  wir  mit  konstantem  Drall  über  den  ganzen  Querschnitt,  d.  h.  i/,^«,  =  konstaut, 
rechnen  können. 

Dazu  werden  wir  zur  leichteren  Durchführung  der  folgenden  Interpolationen 
stets  den  Turbinendurchmesser  D  als  konstant  über  die  ganze  Eintrittsbreite  ein- 
setzen. Eine  Umrechnung  der  Eintrittsdreiecke  für  wechselnde  D^  kann  ja  dann 
jederzeit  leicht  nach  dem  vorigen  Abschnitt  ausgeführt  werden. 

Wir  hatten  für  senkrechten  Wasseraustritt  die  Annahme  gemacht,  daß  die 
hydraulischen  Wirkungsgrade  für  jede  Teilturbine  dieselben  sein  sollten.  Dehnen 
wir  nunmehr  diese  Annahmen  auch  auf  andere  Beaufschlagungen  aus,  so  kann 
auch  für  sie  die  Wasserverteilung  auf  die  einzelnen  Teilturbinen  aus  den  Brems- 
ei^ebnissen  berechnet  werden. 

Unmittelbar  ist  das  freilich  nicht  möglich,  da  die  Berechnung  die  Wahl  eines 
vorläufigen  Wirkungsgrads  voraussetzt,  der  erst  nach  Kenntnis  der  Gesamtwasser- 
menge aus  dem  Bremsergebnis  entnommen  werden  kann.  Ich  habe  dazu  einen  zwei- 
fach mittelbaren  Weg  in  Dinglers  Polytechn.  Journ.  1904,  S.  817  angegebea. 
Neuerdings  ist  von  Dr.-Ing.  O.  Böhm  eine  wesentlich  einfachere  Rechnung  vor- 
geschlagen worden');  Böhm  geht  davon  aus,  daß  für  €  =  konstant  bei  einer 
bestimmten  Drehzahl  nach  der  Gleichung 

BgH=u,c^^-^u^Cu^  [278] 

jedem  r^g,  ein  bestimmtes  c^t^  zugehört.  Er  nimmt  nun  ein  beliebiges  Cu^  an,  das 
im  Eintritt  für  alle  Teilturbinen  das  gleiche  sein  soll  und  berechnet  sich  damit 
für  die  verschiedenen  «,  der  Teilturbinen  im  Austritt  die  verschiedenen  ^a«,,  aus 

denen   die    zt/«,  =  //^  —  ^^    und   die  w^  =  — ^    und    damit   die   J  q  =  w^Jf^ 

gewonnen   werden.     Die   Gesamtwassermenge  Q  ergfibt  sich  dann  =^  ^J  q  und 

daraus  ^ ^^  =  -_;- ,  somit  die  Spitze  des  Eintrittsdreiecks. 


\  Z.  g.  T.,  1912,  S.  9.     Auch  bei  Reindl,  daselbst  1910,  S.  277  unter  IL 
Camerer,  Waiserkraftmaschinen.  27 
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Fünfter  Teil.    Theorie  der  Zentripetal- Vollturbinen  (Francis-Turbinen). 


Da  die  gefundene  Wassermenge  dem  eingesetzten  b  nicht  entsprechen  wird, 
ist  die  gleiche  Berechnung  mit  gleichem  b  für  ein  anderes  Cu^  zu  wiederholen. 
Man  findet  eine  andere  Dreieckspitze  und  kann  nun  leicht  das  Dreieck  bzw.  die 
Wassermenge  interpolieren,  die  dem  angenommenen  «  zukommt 


C'U' 


,  Abb.  462.     Anwendung  der  Diagramme  nach  Böhm. 

Eine  solche  Rechnung  ist  in  Abb.  462  für  €==83**/o  "^d  ein  beliebiges  ^1,^  =3i3ni 
für  eine  Teilturbine  durchgeführt.  Um  bei  Bestimmung  der  Spitze  der  Austritts- 
dreiecke unnötige  Linien  zu  ersparen,  setzt  Böhm  vorübergehend  ^^  =  «j.  Da- 
mit wird  nach  der  Hauptgleichung 


und  da 
auch 


w',  =  y2gHt +ui+ zi'i  -  c: 


2gHt  ■\-u\  =  Cf    und    c\  —  w\=  IVä' 


IV'. 


Die  Konstruktion  geschieht  dann  in  folgender  Reihenfolge: 

1.  Antragen  der  «j,  u^  und  YigHt  mit  beliebigem  e. 

2.  Annahme  von  Cu^  bzw.  der  Vertikalen  V^. 

3.  Kreis  mit  «,   um  d  liefert  einen  Schnittpunkt  auf  F,. 

4.  Kreis  durch  diesen  um  a  gibt  Punkt  W. 

5.  Wg'  =  Cf  liefert  in  dg'  das  w^, 

6.  Schnitt  der  Kreise  mit  zv!^  um  d  und  mit  u^  =  c^  um  /  ei^ibt  die  Verti- 
kale F,. 

7.  Ihr  Schnitt  mit  ß^  das  zu  r„,  gehörige  w^^  mit  Jf^-w^  das  /^q, 

8.  Dieselbe  Konstruktion  für  die  andern  Teilturbinen  liefert  die  übrigen  Jq» 

9.  Ihre  Summe  =  Q  dividiert  durch  F^  das  Cf„^, 

10.  Da  das  Q^  bzw.  c,„^  im  allgemeinen  nicht  mit  dem  für  den  angenommenen 
Wert  von  e  stimmt,  wird  auf  dieselbe  Weise  ein  c^^  für  ein  anderes  Cu^, 
bestimmt. 


}.  Die  Verteiliing  der  Wassermengen  im  Laufrad  bei  wechselnder  Besafschlagung. 


365 


II.  Die  (Tm,  werden  durch  eine  Kurve  verbunden.  Kine  Parallele  zu  u,  im 
Abstand  des  dem  gewählten  e  entsprechenden  Cm,  schneidet  auf  ihr  die 
richtige  Eintrittsvertikale  V,,  mit  der  dann  die  richtigen  w,  in  gleicher  Weise 
bestimmt  werden. 


Abb.  463.     Verteilung  einer  Wasscnneoge  bei  Laufrad  A  nach  BüKH. 


In  Abb.  463  ist  dieses  Verfahren  auf  das  Laufrad  A  mit  gegen  Taf  i 
geänderten  Flutbahnen  angewendet,  wobei  H^  2,25,  (  =  0,83,  w  ;=  253. 
erhält  dabei  für  die  erste  Wahl  von  c,,  =  3,0  m 


etwas 
Man 


Teilturbine  11         A 

B 

C 

D 

^               6^ 
^fa         1    0,000915 
Jf          l  0,0059a 

5.90 
0,00621 

5,3« 

0,001310 
0,00699 

S.25 
0,001650 
0,00865 

0,02777  ="  0,360  m^  und  daraus  mit 


und  die  Gesamtwassermenge  s^  ■  —^q  = 
f,  ^  0|i6g5  m'  ein  t„,  ^  2,13  m. 

Da  der  gefundenen  Wassermenge  aus  der  Bremsung  e  ^  0,81  zukommen 
würde,  wiederholen  wir  die  Rechnung  dir  c,  ^=^  5,0  m,  das  liefert  die  Gesamt- 
wassermenge von  0,1473  m'  und  die  neue  Dreiecksspitze  mit  c„,  =  0,87  m.  Dem 
angenommenen  £  ^  0,83  entspricht  nach  der  Bremskurve  Q  =  0,263  m^  "id 
■'-,  =  1,19m,  dafür  läßt  sich  leicht  durch  Interpolation  das  Zugehörige  c^  be- 
stimmen, wodurch  nun  rückwärts  in  gleicher  Weise  die  Austrittsdreiecke  imd 
damit  die  wirkliche  Wasserverteilung  für  eine  Zelle  gefunden  werden  als: 


Teilnirbine 


Jq 


4,8S     3.7S     3^ 
0,001052  0,001310  0,001650 
0,005  '(>   0,00495   0,00508 
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Fünfter  Töil.     Theorie  der  Zentripetal- Vollturbinen  (Francis-Turbinen'. 


Rechnet   man  nach  diesem  Verfahren  z.  B.  die   am  Laufrad  (Abb.  284)  aus- 
geführte Bremsung  nach,   so  erhält  man  das  Bild  der  Abb.  464,  indem  die  Aus- 

j  trittsdreiecke   der  einzelnen  Teiltur- 

5J  binen  sowie  das  Eintrittsdreieck  für 

drei  verschiedene  Beaufschlagungen 
zu  erkennen  sind.  Abb.  465  gibt  die 
zugehörige  Wirkungsgradkurve. 

Man  bemerkt  nach  der  Zeich- 
nung, wie  bei  kleinen  Beaufschla- 
gungen die  äußeren  Teilturbinen  an 
Bedeutung  gewinnen  und  umgekehrt; 
daraus  darf  man  schließen,  daß  die 
Annahme  gleichen  Wirkungsgrades 
aller  Teilturbinen  bei  verschiedenen 
Beaufschlagungen  der  Wirklichkeit 
nicht  entspricht. 

Es  sind  aus  letzterem  Grunde 
schon  verschiedentlich  Versuche  ge- 


f.     fs 


Abb.  464.    Verteilung  von  drei  Wassermengen  für  Lauf- 
rad Abb.  284  nach  Böhm.     (Z.  191  i,  S.  1020]. 


macht  worden,  eine  Veränderlichkeit  des  Wirkungsgrades  in  Berücksichtigung  zu 
ziehen '). 
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Abb.  465.     Wirkungsgrade  von  Laufrad  Abb.  284  für  n}  =  62.     (Z.  191 1,  S.  997-) 

Der  Wirklichkeit  ziemlich  nahe  dürfte  das  folgende  Verfahren  kommen,  das 
in  wesentlichen  Punkten  aus  einer  Ableitung  entwickelt  ist,  die  sich  Herr  Ingenieur 

»)  Wagenbach,  Beiträge  zur  Berechnung  und  Konstruktion  der  Wasserturbinen.    Z.  g-  T-,  ^9  /* 
S.  273  u.  f. 
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Reindl  als  mein  Privatassistent  bei  Gelegenheit  der  oben  erwähnten  Nachrechnungen 
ausgedacht  hatte '}. 

Der  springende  Punkt  besteht  dabei  darin,  die  in  e  befindlichen  Reibungs- 
größen mit  den  ihnen  nahestehenden  Geschwindigkeiten  in  der  Hauptgleichung 
in  Beziehung  zu  bringen. 

Danach  schreiben  wir  zunächst 

2gHs   -=--  2gH{\  --  Qd  —  Qr  —  Qs)  =  C\  —  w\  +  u\  —  c\  '\-  2u\  —  u\  ,      (436) 

setzen  dann 

Qd  =  konstant,  (437) 

da  sich  c^  über  die  einzelnen  Teilturbinen  nicht  wesentlich  ändert. 

^'  =  "-4^-7^  (438) 


nach  der  bekannten  Reibungsformel 


^? 


^'  =  ^7^»  (439) 

mit  der  Annäherung,    daß  die  Saugrohrverluste  der  Austrittsenergie  proportional 
seien*). 

Damit  folgt 

2gH(i  -  Qd)  =  r?  -  wl  +  ul-(i-^cl  +  (i  +  ^.  A^^Jee^:  -  ul     (440) 

als  neue  Hauptgleichung,  die  mit  der  alten  Form  völlig  identisch  und  somit  auch 
der  Diagrammbehandlung  zugänglich  ist,  sobald 

statt   2gHE    jetzt    2gH[\  —  qd) 


.a 
ZV  »         \l  -\-  V  ' —  I  w 


gesetzt  wird. 

Dabei  sind  Qd^  Qr  und  Qs  zu  schätzen  und  die  numerische  Ausrechnung 
zeigt,  daß  SchätzungsdifTerenzen  auf  die  endliche  Geschwindigkeitsverteilung  auf- 
fallend geringen  Einfluß  haben. 


')  Beitrage  zur  Berechnung  der  Zentripetal  -  (Francis) -Turbinen.     Z.,  191 1,    S.  933.  —  Reindl, 
Z-  g.  T.,  1910,  S.  277. 

')  Streng  genommen  kann  zwar  qd ,  aber  nicht  qs  für  die  einzelnen  Teilturbinen  konstant  gesetzt 
werden. 

Das  folgt  mit  ^  =     -  am  klarsten  aus  der  dritten  Arbeitsgleichung  S.  246 

Da  der  Lagendruck  ^a^  wenn  nicht  besondere  zentrifugale  Wirbel  mitspielen,  annähernd  konstant 
ist  und   das  gleiche  fiir  ^a  -\ gilt,  so  muß  augenscheinlich  Rs  die  zum  Teil  nicht  unbedeutenden 

o 

l>ifferenzeii   der  — ^    auf  einem  Mischprozeß   ausgleichen,   in   dem  die  geringeren  Geschwindigkeiten 

Ton  den  größeren  mitgenommen  werden  und  umgekehrt,  so  daß  es  denkbar  ist,  daß  gelegentlich 
Rs  för  eine  Teilturbine  sogar  rechnungsmäßig  kleiner  als  Null  ausfallen  kann.  Somit  bedeutet  es 
nur  eine  ziemlich  rohe  Annäherung,  wenn  wir  Rs  dem  c%  proportional  setzten. 
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Fünfter  Teil.     Theorie  der  Zentripetal- VoUturbinen  (Francis-Turbinen). 


Eine  genauere  Untersuchung  der  Größen  ^^,  Qr  und  Qs  wird  im  Abschnitt  iV, 
S.  365  ff.,  gegeben.  Hier  möge  es  genügen,  aus  verschiedenen  Erfahrungen  anzu- 
nehmen,   daß  bei  günstigem  Saugrohr  etwa   ^j^,  bei  ungünstigem  etwa   '/j  von 


verloren  gehen,  d.  h.  ^  =  'L  bis  "/  ;   Qs  =  ^L 


bis  % 


und  daß 


der  Rest,  d.  h.   i  —  t  —  Qs  zu   ^j^  fiir  qj,  zu  '/g  für  Qr  verbraucht  wird. 

Man  wird  danach,  da  r,  noch  nicht  bekannt  ist,  zunächst  q^  schätzen,  etwa 
=  0,04 ,  dazu  Qr  =  0,08.  c^  ergibt  sich  aus  dem  Austrittsdreieck  und  damit 
schließlich  bei  ^  =  7a 

{441) 


r  folgt  aus 


=  i-(^.+  ..+  '/.^) 


r 


^gH    /. 


'< 


Ir-U' 


Q 


/. 


wobei  für  zt'    das  Mittel  =  -^  und  für   /"^^t   die  Werte  für  den  gesamten  Kanal 

einzusetzen  sind. 

In  die  Hauptgleichung  sind  dann  je  die  für  die  einzelne  Teilturbine  geltenden 

Größen  von  r^,  zt',,  Jf^^  Ir  und  ^U^  einzusetzen.    Dabei  liegt  eine  Unsicherheit 

vor,  wie  die  benetzte  Fläche  einer  einzelnen  Teilturbine 
zu  rechnen  sei,  da  man  über  den  Einfluß  der  ideellen 
Trennungswand  [aa  Abb.  466)  mit  der  benachbarten  Teiltur- 
bine wenig  aussagen  kann.  Es  ist  möglich,  daß  die  in 
aa  vorbeifließenden  Strahlen  rascher  laufen  und  die  be- 
trachtete Wassermenge  beschleunigen  wollen,  oder  um- 
gekehrt. Jedenfalls  wirkt  eine  ideelle  Trennungswand  ganz 
anders  als  die  materiellen  mit  Rauheit  behafteten  Wände. 
Im  Zweifelsfalle  wollen  wir  daher  die  Wirkung  der  ersteren 
ganz  außer  acht  lassen,  so  daß  die  Grenzquerschnitte  A 
und  D  (Abb.  466)  je  drei,  die  mittleren  Querschnitte  B  und  C 
je  zwei  benetzte  Flächen  aufweisen '). 

Der  Konstruktionsgang  geschieht  dann  (Abb.  467),  wenn 
V  und  ?  ausgerechnet  sind,  in  folgender  Reihenfolge: 

1.  Antragen  von  u^=  ad  und  u^  =  df  zunächst  nur  für  eine  Teilturbine. 
Dazu   V 2gH[i  —  Qd)  "^  Cd  mit  geschätztem  qd- 

2.  Antragen  eines  beliebigen  w^  auf  ^^,     Damit  das  Austrittsdreieck  und  f.. 


Abb.  466.    Teilturbine  in 
Ansicht. 


dg 


=  W^y  \ 


de  =  c.Vi  —  |. 


Damit  genau  wie  früher  mit  l/a  =  Ce  und  Wg  =  Uf  Puiflct  W  und  damit 
die  Eintrittsvertikale  V^, 

Da  nun  das  zv^  dem  e  des  Versuchs,  der  für  die  Schätzung  von  Qd^  Qr  und 
Q  maßgebend  war,  nicht  entsprechen  wird,  ist  auch  hier  ein  indirekter  Weg  mit 
-  p 

»)  Ganz  verfehlt  wäre   es   natürlich,   wollte   man   eine   solche   rohe  Rechnungsweise   der    -  für 

einzelne  Teilquerschnitte  auf  die  Klammerausdrücke  der  Bielschen  Gleichung  (vgl.  S.  108)  anwenden, 
die  selbstredend  nur  fUr  den  wirklichen  Gesamtquerschnitt  abgeleitet  ist 
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graphischer  Interpolation  nötig.  Wir  führen  daher  genau  'dieselbe  Konstruktion 
für  ein  anderes  w^  aus,  das  auf  eine  andere  Eintrittsvertikale  F,  führt.  Auf  beiden 
tragen  wir  dann  die  aus  Jf^-w^  berechneten  Wassermengen  auf  (Abb.  468)  und 
verbinden  die  Endpunkte  durch  eine  Kurve,  die  in  Wirklichkeit  annähernd  gerad- 
linig verläuft. 

Dieselben  Konstruktionen  werden  nun  fiir 
sämtliche  Teilturbinen  ausgeführt  und  die  Sum- 
mation  sämtlicher  ^ö" Kurven  liefert,  wobei 
wiederum  konstante  Eintrittsdreiecke  für  alle 
Tcilturbinen  vorausgesetzt  werden ,  die  Ab- 
hängigkeit der  Wassermenge  Q  von  r„, .  Auf 
der  Summenkurve  (in  Abb.  468  nicht  eingetra- 
gen) läßt  sich  leicht  die  Wassermenge  mit  zu- 
gehörigem Cu^  festlegen,  die  dem  geschätzten  e 


y 


/ 


äl 


i/* 


Abb.  467.     Anwendung  der  Diagramme  nach  Reindl. 


Abb.  468.  (Z.  191 1,  S.  1021.; 


entspricht.  Dafür  ergeben  sich  dann  aber  auch  unmittelbar  die  entsprechenden  JQ 


und    damit   die    n'  =  -7^ 
radaustritt. 


bzw.  die  gesuchte  Geschwindigkeitsverteilung  im  Lauf- 


ofefche  ZaMen     \ 
bedetften 
^etche  Wassermengen 

Sdrwerpunkt'D/agrantm 

—  « —  Diaqranun  nacff  8öhm 
o  »  "    ffemdf 

Abb.  469.     Wege   der  Spitze  des  Eintrittsdreiecks  für  Laufrad  Abb.  248,   wenn  die  Wassermengen 
ft    mit  dem  Aastrittsschwerpunkt,    b)   aus  ^Q  mit  6  =  konstant,    c)   aus  JQ  mit  veränderlichem  £ 

gerechnet  werden.     (Z.  191 1,  S.  1020.) 

Abb.  469  zeigt  das  Ergebnis  einer  ähnlichen  Nachrechnung  für  Laufrad  Abb.  284 
im  Vergleich  mit  den  fiir  konstanten  Wirkungsgrad  der  Teilturbinen  gefundenen 
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Abb.  470.    Strömung  im  Austritt  bei  kleiner 
Beaufschlagung. 


Werten.  Man  bemerkt  die  starke  Ver- 
schiedenheit der  w^  nach  der  ersten  Rech- 
nung durch  die  Berücksichtigung  der  Lauf- 
radverlüste zum  Teil  wieder  ausgeglichen. 
Von  besonderer  Bedeutung  ist  es,  aus 
diesen  Betrachtungen  zu  erkennen,  wie 
schädlich  ein  starker  Wechsel  der  u,  bei 
kleinen  Beaufschlagungen  wirken  muß. 
Da  wird  bald  von  der  innersten  Teilturbine 
nichts  mehr  verarbeitet.  Es  muß  sich  in- 
folge zu  kleinen  Überdrucks  die  Wirkung 
einer  Zentrifugalpumpe  für  diesen  Teil  des 
Laufrads  einstellen  (Abb.  470),  die  augen- 
scheinlich die  größten  Störungen  mit  sich 
bringt. 


K.  Mittlerer  Austrittsdurchmesser. 

Im  vorangegangenen  Abschnitt  war  es  uns  gelungen,  unter  gewissen  Annahmen 
die  Wasserverteilung  im  Laufradaustritt  und  die  zugehörige  Gestalt  des  Eintritts- 
dreiecks zu  bestimmen. 

Will  man  nun  besonders  die  Variationen  des  Eintrittsdreiecks  bei  wechselnder 
Wassermenge  studieren,   so  wäre   es  augenscheinlich  sehr  erwünscht,  an  Stelle 

der  verschiedenen  Austrittsdreiecke  nur  mit  einem 
»mittleren  Austrittsdreieck«  zu  arbeiten,  denn  wenn 
auch  das  Austrittsdreieck  einer  jeden  Teilturbine 
das  gewünschte  Eintrittsdreieck  liefert,  so  liegt  die 
Schwierigkeit   eben  darin,    daß  wir  die  einer  be- 

jlf^  stimmten  Beaufschlagung  zu- 
kommenden zt'g  für  die  einzel- 
nen Austrittsdreiecke  nicht  von 
vornherein  angeben  können. 
Diese  Schwierigkeit  wäre 
dann  behoben,  wenn  wir  das 
Austrittsdreieck  bzw.  den 
Austrittsdurchmesser  angeben 
könnten ,  für  welchen  die 
Relativgeschwindigkeit  gerade 

mit  dem  mittleren  zv^  =  ;y 


a 


Abb.  471.  Schwerpunkt  des  effektiven  Austrittskantenprofils. 

(Z.  191 1,  S.  1022.) 


übereinstimmt. 

Ein   solches  Austrittsdreieck  wird  nach  vorstehendem  immer  vorhanden  sein. 

Sein  u^  kennzeichnet  den  für  die  betreffende  Beaufschlagung  maßgebenden 
Austrittsdurchmesser.  Letzterer  wird  mit  der  Beaufschlagung  wechseln,  der  im 
betreffenden  Austrittspunkt  zufällig  vorhandene  Austrittswinkel  im  allgemeinen 
aber  dem  verlangten  mittleren  c^  nicht  völlig  entsprechen. 


K.   Der  mittlere  Austrittsdnrchmesser. 
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Pa^^f 


^Kr 


Natürlich  spart  man  die  Arbeit  der  oben  angeführten  Untersuchung  bezüglich 
der  Bestimmung  des  Eintrittsdreiecks  nur  dann,  wenn  man  den  »mittleren«  Aus- 
trittsdurchmesser schon  von  vornherein  annehmen  kann.  Da  hat  sich  nun  gezeigt, 
daß  der  Schwerpunktsabstand  des  senkrecht  durchflossenen  »effektiven«  Austritts- 
kantenprofils mit  dem  gewünschten  Austrittshalbmesser  ziemlich  genau  zusammen- 

^Jb  D 
fällt.    Man  bestimmt  ihn  nach  der  Beziehung  D^   =  —y-jr-^  am  einfachsten  mit 

dem  Kräfte-  und  Seil- 
polygon (Abb.  471). 

Abb.  469  zeigt,  in 
welcher  Weise  die 
Spitzen  der  Eintritts- 
dreiecke, für  drei  mit 
3—5  bezeichnete  Be- 
aufschlagungen, z.  B. 
der  ß-Turbine ,  ver- 
schiedenausfallen, wenn 
einmal  mit  der  An- 
nahme konstanten  Wir- 
kungsgrads aller  Teil- 
turbinen ,  dann  mit 
einem  Wechsel  der 
Laufradreibung,  wie  er- 
wähnt, und  schließlich 
mit  dem  Schwerpunkts- 
dreieck allein  gerechnet 
wird. 

Abb.  472  a  bis  e 
zeigen  iiir  dasselbe  Rad 
'Abb.  284)  und  dazu  iiir 
die  Räder  i^3{  Abb.  2  89), 
X^  (ähnl.  Abb.  42  7  e), 
G^  (Abb.  285  u.  290) 
und  J  (Abb.  282  u.  288) 

jeweils  die  Austrittsdreiecke  im  Schwerpunkt  mit  den  zugehörigen  Eintrittsdreiecken 
für  die  beste  Wassermenge.  Dabei  sind  die  Eintrittsdreiecke  gestrichelt  ein- 
gezeichnet, die  sich  ergeben,  wenn  die  einzelnen  Teilturbinen  mit  wechselnder 
Radreibung  in  Rechnung  gesetzt  werden.  Man  bemerkt,  daß  bei  den  beiden 
ersten  Rädern  die  Schwerpunktsrechnung  für  c^  etwas  zu  kleine,  bei  den  beiden 
letzteren  etwas  zu  große  Werte  ergibt,  während  bei  X^  die  Übereinstimmung 
befriedigend  ist. 

Im  Mittel  eignet  sich  der  Schwerpunktsabstand  der  effektiven  Austrittskante 
somit  recht  gut  dazu,  die  sämtlichen  Teilturbinen  annähernd  zu  ersetzen.  Mit 
ihm  sind  daher  auch  die  folgenden  Untersuchungen  durchgeführt. 


/ferä  Sf 


RadJ 


Sc/tMrerjpu/fAt'^J^aramm 


erweitertes 

Abb.  472.     Geschwindigkeitsdreiecke.     (Z.  1911,  S.  1022.) 
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L.  Nachrechnung  des  Leitrades  aus  dem  EintrittsdreiecL 

Die  Hauptgleichung  liefert  uns  aus  den  Umfangsgeschwindigkeiten  //,  und  u^^ 
den  Austrittsgrößen  /?,,  ze^^,  c^  und  dem  wirksamen  Gefalle  elf  nach  dem  in 
Abschnitt  G  (S.  350)  gezeigten  Weg  das  Eintrittsdreieck  bzw.  nach  Abschnitt  H 
(S.  351)  die  verschiedenen  Eintrittsdreiecke. 

Wir  fragen  nun,  mit  welcher  Größe  und  Richtung  seiner  Geschwindigkeit  das 
Wasser  aus  dem  Leitrad  austreten  muß,  um  dem  Laufrad  in  der  gewünschten 
Weise  (mit  r^  und  0, )  zuzufließen,  und  wenden  zu  diesem  Zweck  auf  diese  Wasser- 
bewegung zwischen  Leit-  und  Laufrad,  d.  h.  im  sogenannten  Schaufelspalt,  wieder 
den  Flächensatz  an,  wonach  unter  Vernachlässigung  einer  Reibungshemmung 

^uo  '  ^o  =  ^«x  •  ^  •  [432] 

Soll  die  Reibung  durch  ein  Moment  M/i  berücksichtigt  werden,  so  gilt 

^«o  •  ^o  =  ^«i  -r^  +  MR,  (442) 

wobei  Mr  aus  der  Schleppkraft  der  Reibung  an  den  Kränzen  mal  deren  Hebel- 
arm nach  den  auf  S.  147  gemachten  Erörterungen  einzusetzen  wäre. 

Als  zweiten  Punkt  brauchen  wir  die  Meridiangeschwindigkeit  ^«,  an  der,  da 
die  Querschnitte  ausgefüllt  sein  müssen,  ein  Reibungsverlust  unmittelbar  nicht 
bemerklich  ist. 

Hier  gilt  allgemein  mit  s  und  a  (wobei  s  die  Raumverdrängung  nach  Abb.  13, 
Taf.  I  darstellt)  /  2s  \  ,^ 

\  sin  af 

und  vergleichsweise  zwischen  o  und  i 


und 


h^-^)^'-  ■  ^-  =  (-0— Ä)^^«--.»      (443. 


\     '  sinaj 


^mi 


tga,  = ,     ^    .    Ir »  (444) 


Cuo  **  ^«i  ^  +  ^'h 


^o 


wobei  in  dem  Korrekturglied  sinofo  mit  sina,  fiiglich  verwechselt  werden  darf. 

Die  Umrechnung  von  a,  aus  den  Leitradwerten  erfolgt  genau  umgekehrt. 

Meist  ist  der  Spalt  so  breit  konstruiert,  daß  j,  =  o  wird.    Vernachlässigt  man 
dann  noch  Mr^  so  wird  mit 

^  =  tga,     und    -'-  =  -''1 


ir^Tt  Jb,  '  c 


nti 


^Uq  ^«1  ^I 


U 

**o 


\  smaj 


tg«o  =  tga.^-— -^— .  (445) 
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Kaon  auch  s^^  o  gesetzt  werden  und  ist  ^^^  =  ^i, ,  so  wird  a„  ^  c, ,  die 
Strömung  erfolgt  nach  einer  logarithmischen  Spirale. 

Man  bemerkt,  in  welch  zwai^loser  Weise  sich  die  augenblicklichen  Betrach- 
tungen an  den  Abschnitt  H  anschlieOen  und  daO  es  danach  kein  Bedenken  hat, 
die  obige  Ableitung  mit  oder  ohne  Berücksichtigung  der  Reibung  auch  auf  ver- 
änderliche Durchmesser  anzuwenden. 

Um  festzustellen,  welche  Übereinstimmung  zwischen  diesen  theoretischen  Un- 


Ahb.  473.     Berechoung  des  Leitschaufel winkeis       Abb.  474.    Berechnung  des  Leitschaufelwinkels 
zum  L&ufrad  Abb.  211.     {Z.   1911,  S.  1075.)  zu  Laafrad  F^.     [Z.   1911,  S.   1075.) 

tcrsuchungen  und  den  wirklichen  Bremsergebnissen  besteht,  wurden  solche  Rech- 
nungen für  verschiedene  Leiträder  durchgeführt,  wobei  statt  -;  '  die  Summenwerte 

^^ ,-  ^  -'    eingesetzt    und   auch    zwischen    i  und  o  liegende  Werte  berechnet 

wurden. 

Zwei  Beispiele  sind  in  Abb.  473  und  474  wiedei^^eben.  Dabei  sind  die 
Breiten  je  an  vier  Punkten  bestimmt  worden.  Entsprechend  ergab  sich  die 
Reihenfolge  der  verschiedenen  «.  Es  zeigte  sich  eine  gute  Übereinstimmung 
der  Richtung  von  a^  mit  der  durch  die  Schaufelspitze  gezogenen  Symmetrie- 
linie. Sie  soll  daher  im  folgenden  als  Schaufelrichtung  a'^  angesprochen 
werden. 
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r  Zeütripetal-VollCurbinen  iFraDcis-Turbioen]. 


M.  Anwendung  der  Turbinenberechnung  auf  Brems- 
ergebnisse. 

Die  Anwendung  der  Turbinenberechnung  auf  Bremsergebnisse  gelingt  nun  nach 
den  vorangegangenen  Feststellungen  verhältnismäßig  leicht.  Im  Abschnitt  G  [S.J41) 
sahen  wir,  wie  die  maßgebenden  Ein-  und  Austrittsquerschnitte  aus  den  die 
Schaufelkanten  umhüllenden  Rotationsflächen  berechnet  werden  können.  Im  Ab- 
schnitt K  (S.  360)  wurde  weiter  gezeigt,  daß  mit  gewisser  Annäherung  der  Schwer- 
punkt   des    effektiven    Austrittsprofils   als    mittlerer  Austrittspunkt    angesprochen 


Abb.  475.     Emtrittsgeschwindigkeitadreiecke  für  Lau&ad  Fy.     \7,.   1911,  S.  1025.; 


Abb.  476.     Ein  tri  ttsgesch  wind  igkeitsdreiecke  fiir  Laafrad  J.     (Z.  1911,  S.  1015.) 

werden  darf,  während  wir  für  den  Eintritt  gleichfalls  einen  konstanten  Durchmesser 
einführen  konnten,  von  dem  aus  die  Umrechnung  der  Winkel  und  Geschwindig- 
keiten auf  wechselnde  Durchmesser,  wenn  solche  vorhanden  sind,  nach  Ab- 
schnitt H  [S.  351)  keine  Schwierigkeit  macht. 

Die  genannten  Rechnungen  fuhren  dann  für  verschiedene  Beaufschlagungen 
auf  einen  Weg  der  Spitze  des  Eintrittsdreiecks,  der  jeweils  durch  die  Größen 
von  c,   und  «,   bestimmt  ist. 

Da  ist  es  nun  von  Interesse,  zu  sehen,  wie  diese  Werte  mit  denen  von  c„  und 
o„  übereinstimmen,  die  man  unmittelbar  aus  der  jeweiligen  Stellung  des  Leitrades 
berechnen  kann.  Dabei  werden  wir  als  «„  =  »^  den  Winkel  ansprechen,  den  die 
Symmetrielinie  durch  die  Schaufelspitze  mit  der  Umfangsrichtung  einschließt 
(Abb.  473  u.  474). 
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Q 

Co  ergibt  sich  aus  der  Wassermenge  als  c^  =  t-tt^ -. r,  bei  Evol- 

venten  auch  als  c^  =  — 7 

Ausrechnungen  dieser  Art  sind  in  Abb.  475  und  476  für  die  Laufräder  F^ 
und  J  ausgeführt,  in  denen  auch  die  Eintrittsparabel  für  «  +  /j,  =  konstant,  sowie 
die  Abhängigkeit  des  Wirkungsgrads  e  von  ^«^  zu  erkennen  ist. 

Man  bemerkt  daraus  das  für  die  Berechnung  der  Zentripetal-VoUturbinen 
wichtige  Ergebnis,  daß  bei  großen  Beaufschlagungen  die  Eintrittsparabel  mit  dem 
wirklichen  Weg  der  Dreiecksspitze  befriedigend  übereinstimmt. 

Auffallend  ist  aber  besonders,  daß  die  c^  bei  kleinsten  Beaufschlagungen  stark 
wachsen,  während  die  c^  infolge  der  Abnahme  des  Wirkungsgrads  bedeutend 
zurückgehen.  Das  ist  wohl  auf  eine  Diffusorwirkung  infolge  der  gegenüber  der 
Öffnung  a^  verhältnismäßig  großen  Schaufelstärken  zurückzuführen,  was  sich  auch 
bei  meinen  Untersuchungen  der  Drehschaufelmomente  deutlich  gezeigt  hat^). 

N.  Funktion  der  Reibung  in  der  Hauptgleichung. 

Wir  kommen  nun  zu  einer  der  wichtigsten  Aufgaben,  zur  experimentellen  Be- 
stimmung der  in  der  Hauptgleichung  auftretenden  Funktion  der  Reibung  bzw. 
des  Wirkungsgrads,  die  nicht  nur  von  den  in  der  Hauptgleichung,  sondern  von 
den  sämtlichen  in  der  Turbine  auftretenden  Geschwindigkeiten,  sowie  von  den 
Konstruktionsgrößen  und  Ausführungsarten  der  Turbine  abhängt. 

Bisher  mußte  der  Wirkungsgrad  für  jeden  zu  betrachtenden  Betriebszustand 
aus  einer  Bremsung  bekannt  oder  wenigstens  zu  schätzen  sein,  und  die  Haupt- 
gleichung bot  dann  lediglich  die  Möglichkeit,  die  gegenseitige  Abhängigkeit  der 
übrigen  Größen  in  der  Nähe  dieses  Betriebszustandes  zu  diskutieren.  Ein  Schluß 
auf  entfernter  liegende  Betriebszustände  war  damit  unmittelbar  nicht  gegeben: 

Erst  in  dem  Maße,  als  es  gelingt,  über  die  Reibungsfunktion  Angaben  zu 
machen,  wird  der  Geltungsbereich  der  Hauptgleichung  erschlossen. 

Zahlreiche  Nachrechnungen  von  Bremsergebnissen  ausgeführter  Turbinen  haben 
zwar  einige  Klärung  in  diesen  Gegenstand  gebracht"*),  aber  auch  gezeigt,  wie  außer- 
ordentlich spröde  und  unzugänglich  er  sich  gegenüber  einer  analytischen  Behand- 
lung verhält. 

Zur  Einführung  werden  wir  am  besten  tun,  die  einzelnen  Reibungsverluste 
und  die  Größen,  von  denen  sie  abhängen.  Schritt  für  Schritt  auf  dem  Strömungs  - 
durchgang des  Wassers  durch  die  Turbine  zu  studieren. 

Dabei  soll  zur  Vereinfachung  unserer  Aufgabe  angenommen  werden,  was  auch 
bei  der  Bremsimg  der  untersuchten  Turbinen  zugetroffen  hat,  daß  die  Eintritts- 
geschwindigkeit Ce  aus  der  offenen  Turbinenkammer  in  das  Leitrad  und  ebenso 
die  Austrittsgeschwindigkeit  Ca  im  Untergraben  einschließlich  der  dabei  auftreten- 
den Reibungsverluste  außer  acht  bleiben  dürfen. 

Dann  kann  die  Gesamtreibung  in  vier  wesentlich  verschiedene  Teile  zerlegt 
werden. 


*)  Die  Wasserdruckmomente  der  Drehschaufeln  von  Zentripetal-Francis-Turbmen.  Z.,  191 1,  S.  2007  fr. 
')  Beitrage  zur  Berechnung  der  Zentripetal-(Francis; -Turbinen  Z.   191 1,  S.  933  ff. 
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1.  Reibungsverluste  im  Leitrad. 

Mit  Rücksicht  auf  die  ausgesprochene  Beschleunigung  in  den  Kanälen  gut 
konstruierter  Drehschaufeln  —  denn  auf  solche  sollen  diese  Untersuchungen  vor- 
läufig beschränkt  bleiben  —  darf  man  wohl  annehmen,  daß  besondere  Wirbel- 
verluste auch  trotz  der  Schaufelkrümmung  nicht  auftreten,  da  die  sogenannten 
Krümmerverluste  ja  im  wesentlichen  als  Verzögerungsverluste  anzusprechen  sind 
(S.  113).  Demnach  wird  man  die  betreffende  Reibung  /1R^  für  ein  kleines  Längen- 
element dl  durch  den  Ausdruck 

JR,  ^k--^'~~  (446) 

darstellen  können. 

Diese  einzelnen  JR^  bezieht  man  dann  zweckmäßig  auf  die  Dimensionen  des 
Endquerschnitts:   U^^  fo  und  c^^  indem  man  schreibt: 

—  ;z^  ni  -^  und  c  =  n  -  c^  ^ 

dann  kann  die  Summe  gesetzt  werden: 

R,=k-^[Jl,-m,n\-\-Jl,m,n\  +  .--)^'^  =  K K  ^/-  ^ ,         (447) 
wobei  die  neue  Konstante 


^   ^^{Jl^m.nl  +  Jl^m^nl'l ) 


4 


(448) 


für  verschiedene  Turbinen  freilich  nur  dann  genau  gleich  ausfallt,  wenn  die  ver- 
schiedenen m  und  n  dieselben  sind,  wie  es  z.  B.  bei  ähnlichen  Kanälen  der  Fall  ist 
Auch  sonst  dürfte  aber  k^  in  nicht  zu  weiten  Grenzen  variieren,  da  es  unmittel- 
bar auf  den  Endquerschnitt  bezogen  erscheint,  der  wegen  der  dort  größten  Wasser- 
geschwindigkeit auf  die  Reibungsverluste  den  größten  Einfluß  hat,  oder  mathe- 
matisch gesprochen,  weil  die  ;;/  und  ;/  kleiner  als  i  sind  und  mit  der  Entfernung 
vom  Endquerschnitt  abnehmen. 

2.  Reibungsverluste  im  Spalt. 

Die  Reibungsverluste  hängen  im  wesentlichen  von  der  konstruktiven  Entwick- 
lung der  Leitradenden  ab.  Das  Wasser  überschreitet  den  Durchmesser  D^ 
(Abb.  2,  Taf  i)  mit  wechselnder  Geschwindigkeit,  sowohl  wegen  der  zentrifugalen 
Wirkungen  der  Leitradkrümmung,  als  wegen  des  bremsenden  Einflusses  der  Wand- 
reibung. Bis  sich  dann  die  einzelnen  Wasserbänder  zu  einem  rundum  gleich- 
mäßigen Wasserwirbel  vereinigt  haben,  entstehen  Verluste,  die  noch  besonders 
vermehrt  werden,  wenn  infolge  ungenügender  Zuschärfung  oder  ungenügender 
Länge  der  Leitradenden  eine  Diffusorwirkung  mit  Verzögerung  entsteht,  wie  sich 
das  für  kleine  Leitradöf&ungen  bei  Drehschaufelversuchen*)  (Abb.  115)  gezeigt  hatte. 

Wir  können  danach  diese  mit  R^  bezeichneten  Verluste  zunächst  proportional  cl 
setzen,  wobei  die  besonderen  Eigenschaften  der  Austrittsöffnung  noch  eine  wesent- 
liche Rolle  spielen. 


«)  Die    Wasserdruckmomente   der   Drehschaufeln    von    Zentripetal -(Francis)  Turbinen.     Z.,   191 1, 
S.  2007. 


N.  Die  Funktion  der  Reibung  in  der  Hanptgleichung.  367 

Eigenschaften  lassen  sich  mathematisch  nicht  leicht  ausdrücken,   man 

darf  aber  wohl  sagen,  daß  sie  mit  kleinerer  Öffnung,  d.  h.  mit  kleinerem  hydrau- 

f 
üschem  Radius   jj  ungünstiger  werden,   so  daß  man  die  Verluste  in  erster  An- 

U 
Qäherung  auch  proportional  ->-  setzen  kann.  Schließlich  wird  noch  die  Weg- 
strecke, auf  der  diese  Verluste  zur  Wirkung  kommen,  von  Einfluß  sein.  Nehmen 
wir  an,  daß  sie  sowohl  dem  Verlust  R^  als  auch  der  Leitschaufellänge  4 
proportional  sei,  —  wobei  das  letztere  freilich  nur  bei  gleichartigen  Leitrad- 
konstruktionen zutrifft  —  so  lassen  sich  die  Spaltverluste  R^  mit  den  erstgenannten 

Leitradverlusten  R^  vereinigen  zu 

l  U  c* 
Rd'=kd'  -^-^  -^  ,  (449) 

womit  nun  die  ganzen  Verluste  im  Druckbereich  (vgl.  S.  246)  gekennzeichnet  sind. 

'  3.  Reibungsverluste  im  Laufrad. 

Über  diese  Verluste  herrschen  noch  heute  die  unklarsten  und  zum  Teil  un- 
richtigsten Vorstellungen,  und  zwar  gilt  dies  in  erster  Linie  fiir  den  Vorgang,  den 
man  als  Eintrittsstoß  zu  bezeichnen  pflegt  und  den  man  sich  dann  vorhanden 
denkt,  wenn  die  Richtung  der  relativen  Eintrittsgeschwindigkeit  w^  nicht  mit  der 
Schaufelrichtung  zusammen  fallt. 

Daß  man  den  hierdurch  erwarteten  sogenannten  »Stoßverlust«  gelegentlich 
vor  den  Punkt  >i«,  also  vor  den  Beginn  der  Arbeitsabgabe  des  Wassers  an  das 
Laufrad  legt,  ist  natürlich  grundsätzlich  verfehlt,  da  bei  jedem  Stoß  auch  Nutz- 
arbeit geleistet  wird  und  nach  der  Energiebilanz  der  Hauptgleichung  die  gesamte 
Arbeitsabgabe  zwischen  die  Punkte  i  und  2  fallen  soll  (vgl.  S.  235}. 

Aber  auch  der  ganzen  landläufigen  Auffassung  vom  Eintrittsstoß  bzw.  vom 
»stoßfreien«  oder  »nicht  stoßfreien«  Eintritt,  die  noch  immer  nicht  ausgerottet  ist, 
möchte  ich  hier,  wie  schon  vor  1 1  Jahren'),  mit  aller  Entschiedenheit  entgegentreten, 
da  sie  weder  aus  der  physikalischen  Überlegung  noch  aus  dem  Experiment  begründet 
werden  kann  und  nur  geeignet  ist,  die  größte  Verwirrung  hervorzurufen*). 

Kurz  habe  ich  die  allgemeine  Theorie  des  Wasserstoßes  schon  in  der  Hydro- 
dynamik (S.  165  u.  171)  gestreift.  Hier,  bei  den  gefüllten  Kanälen  einer  Überdruck- 
turbine kann  von  einem  Wasserstoß  am  allerwenigsten  die  Rede  sein.  Denn  wie  soll 
man  z.  B.  von  einer  »verlorenen  Geschwindigkeitskomponente«  sprechen^),  wo  die 
Minxmalgeschwindigkeiten  durch  die  Querschnitte  jederzeit  erzwungen  werden  und 
Energieverluste  sich  nur  im  Druckverlust  äußern  können.  Nur  in  dem  einen  Fall, 
wenn  eine  außerordentliche  Druckverminderung  eintritt,  wie  sie  durch  große  Ge- 
schwindigkeiten, starke  Krümmungen  (S.  119)  oder  lange  Saugrohre  hervorgerufen 
werden,  und  infolgedessen  Wasserdampf  und  Luft  ausgefallt  wird  (S.  19),  kann 
man  sich  so  plötzliche  Geschwindigkeitsänderungen  einzelner  Wasserteilchen 
vorstellen,  daß  für  sie  die  »Stoßgesetze«  Anwendung  finden  dürfen.    Sonst  bilden 


i;  Nene  Diagramme  zur  Turbinentheorie.    Dingler,  1902,  S.  677. 

«   Vgl.  meine  Besprechung  von  Grünbaum-Zeiner,  Dingler,  1906,  S.  640. 

^,  Zeuner,  Vorlesungen  über  Theorie  der  Turbinen  1899,  S.  40. 
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die  einzelnen  Strömungslinien  stets  zusammenhängende  Wasserfaden,  deren  ge- 
legentlich scharfe  Umbiegung  aber  besonders  große  oder  stoßartige  Reibungs- 
verluste an  sich  nicht  bedingt.  Als  Beweis  hierfür  verweise  ich  auf  den  Aus- 
fluß aus  Düsen  (S.  127),  wo  trotz  der  raschen  Umbiegung  des  zuströmenden 
Wassers  der  Ausfiußkoeffizient  fi  bis  0,99  beträgt,  sowie  auf  die  guten  Wirkungs- 
grade selbst  kleiner  Peltonräder  bei  den  höchsten  Gefallen,  in  denen  bei  einer 
abgewickelten  Becherlänge  von  etwa  10  cm  und  einer  Wassergeschwindigkeit  von 
z.  B.  125  m/sek  bei  rund  900  m  Gefalle  die  Ablenkung  des  Wassers  um  fast 
180°  in  7^5^  Sekunde  erfolgen  muß. 

Es  ist  also  nicht  die  Richtungsänderung  des  Wassers,  die  besondere  Verluste 
hervorruft,  sondern  die  Geschwindigkeitsänderung  und  auch  hier  sehen  wir  schon 
an  dem  Ausfluß  aus  dünner  Wand,  daß  die  Geschwindigkeitsvermehrung  und 
Kontraktion  unbedenklich  ist,  daß  die  großen,  dem  Stoß  zugeschriebenen  Verluste 
vielmehr  an  den  Stellen  auftreten,  wo  die  kontrahierende  Trägheitswirkung  nach- 
läßt (Abb.  160  u.  163)  und  wo  das  durch  die  verengende  Kontraktion  beschleunigte 
Wasser  eine  Verzögerung  erfahren  muß,  um  den  ursprünglichen  Querschnitt  in 
gleichmäßiger  Geschwindigkeit  zu  durchfließen.  Diese  Verzögerung  geschieht 
eben  im  allgemeinen  nicht  durch  Umsetzung  der  Bewegungsenergie  in  Druck- 
energie, sondern  das  beschleunigte  Wasserband  schlängelt  sich  im  erweiterten 
Querschnitt,  ähnlich  wie  Würmer  durcheinander  kriechen  (Abb.  151),  so  lange 
umher,  bis  ihm  der  größte  Teil  der  durch  die  Beschleunigung  mitgeteilten  Energie 
durch  die  Reibung  entzogen  und  in  Wärme  umgesetzt  ist. 

Durch  Einbau  einer  Zwischenwand  W  nach  Abb.  477,  die  den  kontrahierten 
Teil    des  Wasserbandes    nicht  ändern,    den 

nachfolgenden  aber  zu  einer  gleichmäßigen  ^      . 

Verzögerung  veranlassen  würde,  körmte  dieser  \     /  \ 

fälschlich  genannte  Stoßverlust  zum  größten  \  [  ^^ 

Teil  vermieden  werden.  ^  ' 


Abb.  477.     Führungswand  zur  Verminderung 
des  Umlenkungsverlustes. 


Abb.  478.     Kontraktion  am  Laufradeintritt. 


Kehren  wir  nun  nach  diesen  grundsätzlichen  Bemerkungen  zur  Betrachtung 
der  Laufradreibung  zurück,  so  finden  wir  hier  nach  Abb.  478  ganz  ähnliche 
Zustände.  Mit  dem  Unterschied  der  Winkel  ß^  und  /t?J  wird  eine  Kontraktion  des 
eintretenden  Wassers  erzwungen,  die  zu  Verzögerungsverlusten  führen  kann,  die 
sich  je  nach  der  Größe  dieses  Unterschieds  bis  in  den  Austritt  und  darüber  fort- 
setzen, und  ich  will  gleich  vorausbemerken,  daß  diese  Anschauungsweise  durch 
die  Nachrechnung  der  Bremsversuche  eine  denkbar  gute  Bestätigung  gefunden  hat. 

Freilich  wurde  ein  praktisches  Ergebnis  gerade  für  diesen  Teil  der  Verluste 
erst  auf  langwierigen  Umwegen  erzielt,  und  ich  möchte  mich  deshalb  vorläufig 
darauf  beschränken,  diese  Verluste  ganz  allgemein  als  Funktion  der  Umlenkungs- 
kompenente  Cn  mit  dem  Ausdruck  F(c„)  in  die  Rechnung  einzusetzen.  Für  die  Reibung 
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im  glatt  durchflossenen  Laufrad  ohne  Berücksichtigung  der  zuletzt  erörterten  Ver- 
luste  setzen  wir  dagegen  analog  der  iiir  das  Leitrad  gemachten  Überlegungen 
den  Ausdruck  ^  jj   ^^« 


kr 


r^i 


SO  daß  die  gesamten  Summen  der  Reibungsverluste  im  Laufrad  als 

Rr^F[c„)  +  kr^-^'^  (450) 

angeschrieben  werden  können. 
Schließlich  folgen  dann 

4f.  Reibungsverluste  im  Saugbereich. 

Hier  nahm  ich,  wie  auch  Wagenbach  und  Pfarr  es  schon  getan  hatten, 
an^  daß  die  Umfangskompenente  r«,  der  absoluten  Austrittsgeschwindigkeit  völlig 
verloren  sei.  Dasselbe  gilt  auch  für  die  senkrechte  Austrittsgeschwindigkeit  r^^ 
aus  dem  Saugrohr,  wenn  die  Unterwassergeschwindigkeit  gleich  Null  gesetzt  wird. 

Beim  Übergang  von  c^n^  auf  c^^  darf  man  wohl  auch  die  Differenz  Cm^  —  Cm^ 
verloren  geben.  Für  den  Übergang  von  c^^  auf  c^^  sind  im  geraden  Saugrohre 
die  Formeln  der  gewöhnlichen  Rohrreibung  und  der  allmählichen  Verzögerung 
anzuwenden,  d.  h. 

/f^  _  £^\      (f-^zif-Zsind  (vgl.  Gl.  156). 


8sinA^^^       2^/  2g 

2 

Somit  ergibt  sich 

/?,  =  f^  +  f^  +  f!:iLzL^_i \ (£^  _  £^\  4,  (^^^3  ~^'^^-l^sin(? 

2g       2g  2g  ssini-^^^       ^^'  ^^  (^^51) 

2 

üi  gerade  Saugrohrachse.    Bei  Krümmern  ist  noch  ein  dem  Krümmerverlust  ent- 
sprechender Zusatz  beizufügen. 

5.  Bestimmung  der  Yerlustkoeffizienten. 

Die  Bestimmung  der  Verlustkoeffizienten  geschieht  nun  experimentell  aus  der 
Überlegung,  daß  die  Summe  der  hydraulischen  Verluste  R  =  Rd  +  Rr+Rs  je- 
weiJs  durch  den  hydraulischen  Wirkungsgrad  e  gegeben  ist,  indem  R  =  {i  —  €)H. 
c  aber  kann  um  einige  vom  Hundert  höher  angesetzt  werden  als  der  aus  den 
Leistungsversuchen  bestimmte  effektive  Wirkungsgrad  e.  Setzen  wir  für  Schnell- 
läufer, bei  denen  der  Spaltverlust  (vgl.  S.  250  u.  542)  sowie  die  Radseitenreibung 
'vgL  S.  250  u.  545)  zurücktritt,  e  =  1,015  •  e,  so  folgt  somit 

—  =  (l   —  e)  =  (l   _   1,015^)  =j^[Rd  +  Rr+Rs)  =  Qd+Qr+Qs,    (452) 

wonach 


f,    2gH    '      H     '     ^  /,     2gH 

8sin—  ^ 

2 

eine  Gleichung,  die  auf  so  viele  verschiedene  Bremsergebnisse  angewendet  werden 
muß,  ab  Unbekannte  in  ihr  enthalten  sind. 

Camer  er,  Wasserkraftmaschineii.  24 
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Dabei  bereitete,  wie  oben  angedeutet,  der  durch  die  Umlenkung  des  Wassers 
beim  Laufradeintritt  von  ß^  auf /i^',  hervorgerufene  Verlust  F{c„),  den  wir  als  »Um- 
lenkungsverlustc  bezeichnen  wollen,  besondere  Schwierigkeiten. 

Die  verschiedensten  Annahmen  für  diese  Funktion  führten  in  Rechnungen,  die 
ich  schon  vor  längeren  Jahren  anstellte  und  neuerdings  wiederholte,  stets  zu  un- 
möglichen Ergebnissen,  großen  Variationen  und  sogar  negativen  Werten  der 
Reibungskoeffizienten. 

Schließlich  ergab  sich  der  Grund  hierfür  in  einer  Unstetigkeit  der  Funktion  f{c^)^ 
die  auf  Anraten  meines  Kollegen  Prof.  Burkhardt  durch  probeweises  Auftragen 
der  Funktionen  von  kj  und  kr  in  Abhängigkeit  von  Q  und  den  Vergleich  ihrer 
Differenz  von  (i  —  1,015^)  —  q^  gefunden  wurde. 

Es  zeigte  sich  dabei,  daß  F{Ch)  in  dem  Teil  der  Turbinenbeaufschlagung,  in 
dem  c„  die  Gesamtumlenkung  des  Wassers  im  Laufrad  gegenüber  der  für  normale 
Beaufschlagung  verkleinert,  annähernd  gleich  Null  gesetzt  werden  kann,  in  dem 
Teil  aber,  wo  Cn  die  Umlenkung  vergrößert,  proportional  mit  u'l  und  einer  Potenz 
von  Cn  auftritt. 


Abb.  479.     Umlenkung  bei  zu  hoher  Drehzahl  ßi>ß^i.'   (Z.  191 1,  S.  1023.) 


Abb.  480.     Umlenkung  bei  zu  niederer  Drehzahl  ßi>ßi.     (Z.   191 1,  S.  1023.) 


Das  war  denn  nachträglich  aus  den  Abb.  479  und  480  auch  unmittelbar  ein- 
leuchtend. Man  sieht,  daß  im  ersten  Fall  (Abb.  479)  zwar  kleine  Unregelmäßig- 
keiten am  Eintritt  entstehen,  daß  sie  aber  durch  den  im  ganzen  »glatteren« 
Durchfluß  des  Wassers  wieder  kompensiert  werden  dürften. 

Umgekehrt  werden  sich  in  Abb.  480  die  Störungen  zu  den  durch  die  Um- 
lenkung hervorgerufenen  Verlusten  addieren. 
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Dabei  ist  auch  selbstverständlich^  daß  sich  all  diese  Verluste  der  fm  Laufrad 
verarbeiteten  Gesamtenergie,  d.  h.  der  Größe  w\  proportional  ergeben  haben. 

Das  Ergebnis  läßt  sich  sonach  dahin  zusammenfassen,  daß  ein  Stoßverlust 
beim  Laufrad  ein  tritt  praktisch  nicht  stattfindet,  daß  es  aber  für  die  Reibungs- 
verluste im  Laufrad  von  hoher  Bedeutung  ist,  wie  ihm  das  Wasser  zugeführt 
wird. 

Eine  ähnliche  Bemerkung  kann  man  beim  Eichen  von  Ausflußdüsen  machen, 
wo  der  Ausflußkoeffizient  (.l  sehr  rasch  abnimmt,  wenn  das  Wasser  mit  einem 
Wirbel  in  die  Düse  eingetreten  ist.  Dann  verliert  der  austretende  Strahl 
seine,  wie  poliert,  glatte  Beschaffenheit  und  spritzt  bei  kräftigem  Wirbel  trichter- 
förmig ab. 

Sobald  nun  die  Kenntnis  von  der  Unstetigkeit  der  Funktion  F(Cn)  vorliegt,  ist 
es  nicht  schwer,  die  betreflTenden  Verlustkoeffizienten  aus  den  Bremsergebnissen 
zu  berechnen. 

Man  zeichnet  dazu  das  Aus- 
trittsdreieck für  den  Schwer- 
punkt der  effektiven  Austritts- 
bnte  für  verschiedene  Beauf- 
schlagungen auf  (Abb.  481)  und 
entnimmt  daraus  die  c^^  und 
Ua,  während  die  übrigen  für 
R]  maßgebenden  Größen  ^»,^, 
h  und  5  aus  den  Saugrohr- 
dimensionen folgen. 

Aus  den  Austrittsdreiecken 
werden  dann  auf  dem  schon  öf- 
ters ausgeführten  Weg  (S.268f.) 
unter  Berücksichtigung  der  ver- 
schiedenen r,  und  B  die  Ein- 
trittsdreiecke konstruiert ,  die 
ohne  weiteres  die  ^,,  a,,  /?, 
und  Cn  erkennen  lassen. 

Die  c^  folgen  aus 


'/ 


Abb.  481.    Diagramm  zur  Verlustberechnmig  für  Laufrad  F^ 

[Z.  191 1,  S.  1024.) 


wobei 


Co  =  y^ui + c 


2 

Wo  J 


Wo 


=  Cur  - 


Cmo  — 


Q 


•     \  smaj 


Man  kennt  somit  alle  für  die  Gleichung  der  Reibungsfunktion  benötigten  Ge- 
schwindigkeiten. Die  Dimensionen  von  4^7^/,,  i^U.f^  werden  den  Schaufel- 
zeichnungen entnommen. 

Für  die  weitere  Bewertung  hat  man  das  Gebiet  mit  li^<,ii\  von  dem  mit  /^,>;/, 
zu  unterscheiden.    Für  Schaufeln,  die  nicht  abnorme  Krümmung  aufweisen,  wird 
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für  ti^<iß[  die  Gesamtumlenkung  verkleinert.     Dann  lautet  die  Gleichung  der 
Reibungsfunktion  (Reibung  im  Saugbereich  in  q^  =  -^  zusammengefaßt) 


(^-^,o^se)  =  k,i^^^'^  +  k.^^  +  ,, 


/o       2g/I 


/,     ^gH 


(454) 


Hier,  und  das  betrifft  vor  allem  die  großen  Beaufschlagungen,  sind  somit  nur 
zwei  Koeffizienten  zu  bestimmen,  was  durch  zwei  Bremsergebnisse  des  betrefienden 
Beaufschlagungsbereichs  gelingt. 

Im  andern  Fall,  d.  h.  bei  A>//x  lautet  die  Funktion 


l  JJ     c' 
i  -,,oi5^)  =  /&rf^— V  +  .  .. 


r  y^  ■^^"  (j/^i/)  "^^"'(vT^//) 


+ 


IrU        W' 


f,     ^gH 


rtv 


2gH 


eyf/ii-^iyH     N?-' 


100  i¥0  tdO  2Z0  260  MO  3W  380  ¥20/tr/sfr 

HmZjOZm 

Abb.  482.     Trennung  der  Reibungsverluste  bei  Laufrad  F^^    n)  =  56.    (Z.  191 1,  S.  1025.) 


Hier  werden  somit  2  -\-  x  Gleichungen  aus  dem  Bereich  der  kleinen  Beauf- 
schlagungen benötigt,  wenn  x  Potenzen  von  Cn  berücksichtigt  werden  sollen.  Im 
allgemeinen  genügt  aber  der  Faktor  von  r»,  wodurch  wir  auf  drei  Gleichungen  mit 
drei  Unbekannten  von  der  Form 


l  U      c^ 
(i- 1,015^)  =  >trf^/^     ^° 


.3 


+  k. 


+  ^r-:F-^—M  +  Qs     (455) 


/,     2gH    '   ''"  2^H     2gH   '    ""•   /,      2gH 
geRihrt  werden. 

Dabei  darf  aber  Q  nicht  so  weit  erniedrigt  werden,  daß  die  innerste  Teilturbine 
nicht  mehr  fördert,  da  mit  den  dann  eintretenden  Wirbeln  neue  Reibungsgesetze 
auftreten.  Dagegen  können  die  zu  vergleichenden  Bremsergebnisse  naturgemäß 
auch  auf  verschiedene  Umdrehzahlen  ausgedehnt  werden. 
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Solche  Nachrechnungen  sind  unter  andern  mit  den  auf  S.  361  erwähnten 
Laufrädern  J,  F^^  G^j  ß,  und  X^  durchgeführt  worden'),  wobei  freilich  statt  der 
aus   den  Diagrammen   berechneten  c^  die    aus   den  Leitradöffnungen  folgenden 

Ö 
Werte  —^  eingesetzt  worden  waren,  die  zum  Teil  mit  ersteren  nicht  genau  über- 

einstimmten. 

Für  Laufrad  F^  wurde  z.  B.  gefunden  kj  =  0,0072,  kr  =  0,0161,  k^  =  64  und 
die  umgekehrte  Nachrechnung  der  Wirkungsgrade  unter  Benutzung  des  Diagramms 
Abb.  481  zeigt  im  Diagramm  Abb.  482  die  gute  Übereinstimmung  der  berech- 
neten Kurve  der  Wirkungsgrade  mit  der,  die  aus  der  Bremsung  unmittelbar  ge- 
funden wurde.     Im  Diagramm  sind  die  Teilverluste  einzeln  angegeben. 

Die  für  die  verschiedenen  Turbinen  gefundenen  Koeffizienten  k^,  kn.  und  K 
stimmten  verhältnismäßig  gut  unter  sich  überein.  Daß  aber  auch  Differenzen 
auftreten  müssen,  ist  einleuchtend,  wenn  man  bedenkt,  wie  verschieden  die  Form 

eines  Leit-  oder  Laufradkanals  bei  gleicher  Größe  von     ^-  sein  kann,   und   daß 

die  in  der  Gleichung  eingeführten  Größen  nur  in  ganz  roher  Weise  die  Dimen- 
sionen der  Turbine  festlegen. 

Es  ist  nur  zu  wünschen,  daß  auf  Grund  weiterer  Versuche  ein  tieferes  Ein- 
dringen in  die  Abhängigkeit  zwischen  den  einzelnen  Formen  der  Konstruktion  und 
den  zugehörigen  Reibungsverlusten  gewonnen  wird. 

Das  betrifft  auch  besonders  die  von  der  Umlenkung  abhängige  Funktion 
von  f«,  wobei  an  den  Einfluß  erinnert  sei  (S.  387),  der  durch  die  zentrifugale 
oder  zentripetale  Schaufelerstreckung  auf  die  effektive  Umlenkung  ausgeübt  wird, 
und  der  bei  gemischten  Turbinen  für  die  verschiedenen  Teilturbinen  verschieden 
ausfallt. 

Dazu  kommt,  daß  Turbinen  mit  unsicherer  Wasserführung,  d.  h.  mit  Kanälen, 
in  denen  Verzögerungen  oder  doch  nur  geringe  Beschleunigungen  des  Wassers 
auftreten,  erfahrungsgemäß  selbst  bei  sehr  ähnlicher  Bauart  oft  große  Unterschiede 
im  Wirkungsgrad  aufweisen.  In  solchen  Fällen  muß  daher  eine  Vorausberechnung 
der  Reibung  unter  allen  Umständen  unsicher  bleiben. 

Man  wird  daher  gut  tun,  an  solche  auf  Reibungsverlusten  aufgebaute  Rech- 
nungen stets  mit  Vorsicht  heranzutreten  und  auch  bei  Turbinen  mit  guter  Wasser- 
führung die  betreffenden  Koeffizienten  hoch,  etwa  nicht  unter  kd  =  0,01,  kr  =  0,02 
in=  100  zu  wählen. 


O.  Berechnung  der  Schluckfähigkeit. 

Die  Schluckfahigkeit  einer  Turbine  wird  durch  das  mit  zunehmender  Beauf- 
schlagung stattfindende  Anwachsen  der  Reibungsverluste  begrenzt').  So  lange  e 
konstant  angesetzt  wurde,  gab  uns  die  Hauptgleichung  hierüber  keinerlei  Auskunft, 
die  Schluckfahigkeit  war  mathematisch  unbegrenzt,  mußte  doch  nur  u^  Cu^  —  u^  Cn^ 
=  konst.  erfüllt  werden. 


>)  Beiträge  zur  Berechnung  der  Zentripetal-  (Francis-)  Turbinen,  Z.  191 1  S.  1022  fr. 
',  Vgl.  dazu  Hydraulik  S.  95  und  TeU  IV,  S.  256. 


374  Fanfter  .Teil.     Theorie  der  ZenlripetBl-VollturbiiieD  [Francis-Turbinen;. 

Das  wird  besonders  klar,  wenn  man  vorübergehend  u,  ^  ;/,  =  konstant  setzt, 
wodurch  die  Hauptgleichung  auf 

reduziert  wird. 

Man  hat  dann  bei  gleichem  Gefalle  und  bei  gleichem  Wirkungsgrad  sowie  bei 
gleicher  Turbinenbreite  zur  Bestimmung  der  Geschwind igkeitsd retecke  fiir  ver- 
schiedene Beaufschlagung  nur  jeweils  die  gleichen  Differenzen  c„,  —  <■„,  nach 
Abb.  483  zu  konstruieren,  wobei  zur  leichten  Übersicht  auch  c„^  =^  f„,  gewählt 
wurde. 


U,-U2 


Abb,  483. 

Nach  Kenntnis  der  Reibungsfunktion  dagegen  sind  wir  in  der  Lage,  die  Zu- 
nahme der  Reibung  bzw.  die  Abnahme  des  Wirkungsgrads  bei  wachsender 
Beaufschlagung  und  damit  auch  den  Punkt  zu  bestimmen,  in  dem  das  Maximum 
der  abgegebenen  Leistung  und  damit  die  praktisch  größte  SchluckJahigkeit  Qm« 
(S-  333)  erreicht  wird. 

Ein  recht  einfaches  Verfahren  gründet  sich  dabei  auf  die  Erfahrungstatsache, 
daß  im  Bereich  der  großen  Beaufschlagungen,  die  hier  allein  in  Frage  kommen, 
die  Abnahme  des  Wirkungsgrads  annähernd  in  dem  Maße  erfolgt,  daß  (  +  if, 
konstant  bleibt.  Ja  man  kann  noch  weiter  aussprechen,  daß  £  +  -<»  für  gut  ge- 
baute Turbinen  verschiedener  spezifischer  Drehzahlen  annähernd  konstant  gesetzt 
werden  kann,  und  zwar  hat  sich  z.  B.  (vgl.  S.  411)  £  +  z,  ergeben 

fiir  lange  Schaufeln  bei 


n,            150            200            250 

f  +  z,      0,925          0,926          0,865 

für  halblange  Schaufeln  bei 

75           100           150           200 

250 

300 

0,805         0.87         0,925        0,930 

0,930 

0,940 

fiir  kurze  Schaufeln  bei 

150           200           250           300 

350 

0,925          0,94          0,935        Oi920 

0,910. 

O.   Die  Berechnong  der  Schluckföhigkeit.  ■ 
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Man  wird  sonach  nur  £  +  /,  nach  dieser  Erfahrung  anzunehmen,  dann  die  x, 
aus  den  c^  und  w^  bzw.  den  Austrittsdreiecken  fiif  die  verschiedenen  Wassermengen 


Abb.  484.     (z.  1911,  S.  1073.) 

ZU  berechnen  haben,  um  die  jeweiligen  fi  =  (e  +  Xa)  —  x^  und  die  ^::^  0,985« 
und  damit  die  effektiven  Leistungen  Le=  Q  •  y  -  H  -  e  zu  finden. 


i^       wo       l6Ö       W       ZOO     2Z0      2¥Ö      260     280     JÖÖ      SZÖitrfakd^ 
Abb.  4S5.     Bestimmang  der  Leistungskurve  für  Laufrad  Abb.  284.     (Z.  191 1,  S.  1074.} 

Eine  graphische  Auftragung  der  letzteren  über  Q  zeigt  dann  unmittelbar  L 
bzw.  ß,^  an. 

Will  man  aber  den  oft  recht  verschiedenartigen  Turbinenkonstruktionen  wenig- 
stens mit  einiger  Annäherung  gerecht  werden  und  gleichzeitig  über  den  Verlauf 


max 
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des  Wirkungsgrads  bei  kleineren  Beaufschlagungen  einen  Überblick  gewinnen,  so 
wird  man  die  im  vorigen  Abschnitt  entwickelte  Reibungsfunktion  zur  Bestimmimg 
der  Größe,  sowie  der  Änderung  des  Wirkungsgrads  heranziehen. 

Nach  diesem  Verfahren  schätzt  man  zunächst  einen  vorläufigen  Wirkungsgrad 
für  den  Zustand  günstigster  Beaufschlagung  und  zeichnet  mit  diesem  dann  das 
Diagramm  für  wechselnde  Beaufschlagung,  wobei  es  zur  Bestimmung  der  ver- 
schiedenen Wassergeschwindigkeiten  in  dem  in  Frage  kommenden  Beaufschlag^ngs- 
bereich  genügt,  e  +  Xg  bzw.  Punkt  U  konstant  zu  setzen. 

Daraus  folgen  die  den  verschiedenen  Beaufschlagungen  entsprechenden  Wasser- 
geschwindigkeiten und  nach  der  Reibungsgleichung  unter  Schätzung  von  kd  und  kr 
die  Wirkungsgrade.  Ihre  Multiplikation  mit  den  Wassermengen  ergibt  die 
Leistungen,  die  nach  Wassermengen  geordnet  aufgetragen  unmittelbar  die 
praktisch  größte  Wassermenge  beim  Maximum  der  Leistung  erkennen  lassen. 

Will  man  die  Wirkungsgrade  und  die  Leistungskurve  auch  in  dem  Bereich  der 
kleinen  Beaufschlagungen  verfolgen,  so  ist  zur  Berechnung  von  e  noch  c^  mit 
Schätzung  von  kn  in  der  auf  S.  373  angedeuteten  Weise  einzubeziehen. 

Als  Beispiel  diene  eine  solche  Nachrechnung  für  Laufrad  Abb.  284.  Abb.  484 
zeigt  das  Diagramm  für  vier  verschiedene  Wassermengen.  In  Abb.  485  sind  die 
berechneten  Kurven  des  Wirkungsgrades  (e)  und  der  Leistung  (statt  L  mit  N  be- 
zeichnet) au^sgezogen  eingetragen,  die  mit  den  gebremsten  (gestrichelt)  recht 
gut  übereinstimmen. 

P.  Mechanische  Leistungsverluste. 

Bisher  hatten  wir  uns  vornehmlich  mit  dem  hydraulischen  Wirkungsgrad  b 
beschäftigt,  und  uns  damit  begnügt  bei  Angabe  des  effektiven  Wirkungsgrades  e 
die  mechanischen  Verluste  schätzungsweise  in  Rechnung  zu  stellen. 

Die  letzteren  werden  durch  den  Spaltverlust,  die  Radseiten-,  Lager-  und  Stopf- 
büchsenreibung gebildet,  deren  Leistungsbeträge  wir  mit  L^,  Lr^  Li  und  Ls  be- 
zeichnen wollen  und  die  mit  Rücksicht  auf  ihre  enge  Beziehung  zu  den  konstruk- 
tiven Einzelheiten  der  Turbine  erst  am  Schluß  des  VI.  Teiles  (S.  542  fr.)  näher 
betrachtet  werden. 

Hier  sei  nur  darauf  hingewiesen,  wie  sie  den  effektiven  Wirkungsgrad  e  be- 
einflussen, der  gleich  ist  dem  Verhältnis  der  effektiven  Leistung  L,  zu  der  ge- 
botenen gesamten  Naturenergie  Lg  =  Qg  ^  H  *  y  (vgl.  S.  250)  und  sich  mit  der 
dem  Laufrad  gebotenen  Leistung  L  und  mit  der  hydraulischen  Leistung  Z,  be- 
rechnet als 


Lt       Lg     L^     L         Lf  —  Lr  —  Li  —  Lg  Lg  —  L^ 


(456) 


und  mit 

-1- ^ -='?r    (457)      -^-7 =  n  =  ''"     (458)     rir-n^  =  ^     [317] 

e  =:rjr' e- t]v  =  B' rj.  [316] 

Man  bemerkt  dabei,  wie  von  der  hydraulischen  Leistung  die  Reibungsverluste 
Zjp,  Li  und  Ls  in  Abzug  kommen,  während  die  dem  Laufrad  gebotene  Leistung  L 
um  den  Spaltverlust  Lv  kleiner  ist  als  die  gesamte  dargebotene  Naturenergie  Lg. 


Sechster  Teil. 


Konstruktionslehre  der  Zentripetal 
Vollturbinen  (Francis-Turbinen). 


A.  Übersicht  über  die  Aufgaben  der  Konstruktion. 

I.   Gegebene  Grundlagen  mit  vorläufiger  Wahl  der 

Maschinengattung. 

Das  Ziel  der  Turbinenkonstruktion  ist  die  wirtschaftlich  vorteilhafteste  Um- 
wandlung der  in  einer  gegebenen  Wasserkraft  vorhandenen  Naturenergie  in  die 
mechanische  Energie  der  sich  drehenden  Turbinenwelle. 

Um  diese  Aufgabe  zu  lösen,  muß  man  in  erster  Linie  die  gegebene  Natur- 
energie genau  studieren,  die  sich  aus  Wassermenge  und  Gefalle  berechnet,  und 
deren  von  den  Witterungseinfiüssen  bedingte  Eigenarten  und  Veränderlichkeiten 
die  verschiedensten  Anforderungen  an  den  Konstrukteur  stellen« 

Auf  der  andern  Seite  stehen  die  Ansprüche,  die  sich  aus  der  Verwertungsart 
der  gewonnenen  Energie  für  die  Eigenschaften  der  sich  drehenden  Turbinenwelle 
ergeben. 

Neben  der  allgemeinen  Betriebssicherheit,  die  in  erster  Linie  verlangt  werden 
muß,  und  neben  einem  guten  Wirkungsgrad  der  Anlage  ist  häufig  die  absolute 
Höhe  der  Drehzahl  wenigstens  annähernd  vorgeschrieben  und  muß  in  dem  ge- 
wählten Betrag  auch  unter  den  verschiedensten  Betriebsbedingungen,  sei  es  vom 
Maschinenwärter,  sei  es  durch  automatische  Regulierung  innerhalb  vorgeschrieben 
kleiner  Grenzen  aufrecht  erhalten  werden.  Selbst  bei  den  raschesten  und  größten 
Belastungsänderungen  dürfen  die  vorübergehenden  Geschwindigkeitsschwankungen 
empfmdlicher  Arbeitsmaschinen  nur  kleine  Bruchteile  der  Normalgeschwindigkeit 
betragen. 

Dem,  was  die  Natur  bietet,  und  dem,  was  die  Industrie  verlangt,  steht  nun  als 
Bindeglied  und  als  dritte,  ausgleichende  Größe  das  gegenüber,  was  mit  den 
Wasserkraffanaschinen  und  insbesondere  was  mit  den  modernen  Turbinen  und 
ihren  Regulierungen  erreicht  werden  kann,  und  man  muß  die  Eigenschaften  dieser 
wenigstens  in  den  Hauptzügen  kennen,  wenn  man  darauf  rechnen  will,  ohne  all- 
zugroße Umwege  eine  für  bestimmt  gegebene  Fälle  brauchbare  Wasserkraft- 
maschine  zu  konstruieren. 

Diese  drei  Punkte  möchte  ich  als  die  gegebenen  Grundlagen  der  Konstruktion 
bezeichnen. 
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Der  erste  von  ihnen,  der  die  Naturenergie  betrifft,  verlangt  die  Festlegung 
der  für  eine  bestimmte  Wasserkraftanlage  auszubauenden  Wassermenge  und  Ge- 
fallsstufe.  Er  ist  Sache  einer  längeren  wirtschaftlichen  Überlegung,  die  ich  nicht 
hier,  sondern  in  meinen  Vorlesungen  über  Wasserkraftanlagen  behandle.  Die 
eigentliche  Aufgabe  des  Konstrukteurs  beginnt  erst,  wenn  die  zu  verarbeitende 
Wassermenge  und  das  vorhandene  Gefalle  mit  den  auftretenden  Schwankungen 
und  sonstigen  Eigenarten  vorliegen. 

Dann  ist  der  erste  Schritt  die  Wahl  der  Maschinengattung. 
Bei  kleinen  Betrieben,  etwa  unter  20  PS.,  bei  schlechter  Wartung,  wird  man  da, 
wo   das  Wasser  viele  Fremdkörper   mit  sich  fuhrt,  für  Gefalle  bis  8 — 12  m  auch 
heute  noch  Wasserräder  empfehlen,  besonders  wenn  das  Holz  billig  ist,  Transport- 
und  Montagekosten  aber  teuer  werden. 

In  allen  andern  Fällen  ist  die  Aufstellung  von  Turbinen  vorzusehen,  über 
deren  Wahl  die  spezifische  Drehzahl  (vgl.  S.  296)  den  ersten  Überblick  gewährt. 
Zunächst  wird  man  mit  Rücksicht  auf  die  Betriebssicherheit  und  auf  die  kleinsten 
Dauerbelastungen  die.  Mindestzahl  der  Einzelmaschinen  des  neuen  Kraftwerks 
vorläufig  annehmen.  Wird  ein  Werk  von  z.  B.  10  000  PS.  voraussichtlich  häufig 
nur  dauernd  2000  PS.  abgeben,  was  sowohl  in  dem  Wechsel  des  Kraftbedarfs  als 

auch  in  dem  der  gebotenen 
Wassermenge  begründet  sein 
kann,  so  ist  es  zweckmäßig, 
nicht  eine  einzige  Maschine 
auszuführen  und  mit  7s  B^* 
lastung  laufen  zu  lassen,  son> 
dern  man  wird  etwa  3  Ma- 
schinen aufstellen,  von  denen 
in  der  fraglichen  Zeit  nur  eine 
und  zwar  mit  ^/^  Belastung 
arbeitet,  wodurch  der  Wir- 
kungsgrad ganz  erheblich  ver- 
bessert (vgl.  Abb.  486 ,  der 
Wirkungsgrad  ist  hier  mit  ij 
statt  mit  e  bezeichnet)  und  an  Betriebskosten  (Schmiermitteln)  gespart  wird.  Zwar 
sind,  wie  wir  (S.  303)  gesehen  haben,  große  Maschinen  an  und  für  sich  besser  als 
kleine;  doch  werden  solche  Unterschiede  durch  günstigere  Beaufschlagungen  reich- 
lich aufgehoben.  Dazu  können  bei  kleinen  Belastungen  des  Werkeis  die  ruhenden 
Maschinen  ohne  weiteres  als  Reservemaschinen  angesehen  werden. 

Für  diesen  vorläufigen  Maschinensatz  ergibt  sich  nun  etwa  bei  elektrischem 
Betrieb  die  der  erwünschten  Stromart  entsprechende,  günstigste  Drehzahl  des 
Generators.  Mit  dem  vorhandenen  Gefalle  berechnet  sich  daraus  die  spezifische 
Drehzahl  für  eine   Turbine  ns.  , -vy 

[383] 


Abb.  486.     Wirlcungsgradkurve  einer  Zentripetal-VoUturbine 

mit  ns  =  210.     (VoiTH.) 


tlst  —  " 


HyH 

Beachtet  man,  wie  schon  früher  eingehend  ausgeführt,  daß  die  spezifischen 
Drehzahlen  für  einen  Leitapparat  tig  der  Tangential-Teilturbinen  zwischen  10  und  30, 
die  der  Zentripetal-Vollturbinen  zwischen  50  und  350  liegen,  wobei  mittlere  Werte 
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jeweils  zu  bevorzugen  sind,  so  zeigt  sich  unmittelbar,  welche  Turbinengattung 
in  Frage  kommt  und  wieviele  Leitapparate  unter  Umständen  benötigt  werden. 

Überschreitet  die  rechnungsmäßige  spezifische  Drehzahl  tis^  die  genannten 
Grenzen  oder  kommt  sie  ihnen  mit  Rücksicht  auf  die  insbesondere  bei  wechselnder 
Belastung  vorgeschriebene  Höhe  der  Wirkungsgrade  zu  nahe,  so  wendet  ipan 
Parallel-  oder  Hintereinanderschaltung  der  Wassermenge  an. 

Im  ersten  Fall  steigt  bei  z  Leitapparaten  die  spezifische  Drehzahl  der  Turbine 
ff,,,  wie  wir  S.  296  gesehen  haben,  auf 

ns,  =  ns}/^.  [384] 

Im  zweiten  Fall  sinkt  sie  bei  Anwendung  von  g  gleichen  Gefällsstufen  auf 

wenn  jede  Stufe  eine  einzelne  Maschine  antreibt,  dagegen  nur  auf 

ns,  =  ris-^-^  (459) 

wenn  j^  dieser  Einzelmaschinen  zu  einer  Turbine  vereinigt  werden  (Abb.  7, 
Taf.  35).     Meist  ist  i,  =  3»  wonach 

[387] 

Praktisch  geht  man  mit  z  bei  Tangential-Teilturbinen  nicht  über  sechs  (zwei 
Räder  mit  je  drei  Düsen)  bei  Zentripetal- Vollturbinen  nicht  über  vier  (vier  Räder 
auf  einer  Welle,  Abb.  15,  S.  22),  Was  j  anbetrifft,  so  sind  meines  Wissens  bis- 
her nicht  mehr  als  zwei  Stufen  (j  =  ;>  =  j^,)  für  eine  Zentripetal-Vcllturbine  zur 
Ausführung  gekommen'). 

Kommt  man  auf  diesem  Wege  noch  nicht  zu  befriedigendem  Ergebnis,  so  wird 
man  die  Größe  der  Einzelmaschinen  und  die  der  Generator-Drehzahlen  erneut  in 
Erwägung  ziehen,  vielleicht  sich  auch  zum  Einbau  einer  Transmission  entschließen. 

Ist  fiir  die  Anlage  nicht  nur  ein  Wechsel  in  der  Wassermenge,  sondern  auch 
ein  solcher  des  Gefälles  in  wesentlichem  Betrag  zu  erwarten,  so  beachte  man,  daß 
die  größte  spezifische  Drehzahl  dann  auftritt,  wenn  die  größte  Wassermenge  mit 
dem  kleinsten  Gefalle  zusammenfallt. 

Das  entspricht  auch  zumeist  der  Wirklichkeit,  da  das  Hochwasser  in  der 
Regel  durch  Heben  des  Unterwasserspiegels  das  Gefälle  vermindert. 

Freilich  hilft  man  sich  auch  hier  in  neuester  Zeit  mit  gutem  Erfolg  durch 
Ejektoren,  die  S.  493  besprochen  sind. 

Betrachten  wir  danach  obiges  Beispiel  weiter,  so  würde  sich,  wenn  bei  der 
Gesamtbelastung  6  m  Gefalle  anzunehmen  sind,  für  eioe  erwünschte  Drehzahl  der 
Generatoren  von  120  Umdrehungen  in  der  Minute,  die  spezifische  Drehzahl  der 
Einzelmaschine  bei  drei  Aggregaten  zu 

i/ioooo 
120  1/ 


ergeben. 

')  Schw.  Bztg.   1907,  2,  S.  131,  147 


*'  6^6"  ö  •  '»564 
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Man  erkennt,  daß  hier  auf  alle  Fälle  rasch  laufende  Zentripetalturbinen  in  Frage 
kommen,  daß  aber  selbst  vier  Laufräder  auf  einer  Welle  nicht  genügen,  da  sie 
die  spezifische  Drehzahl  pro  Leitapparat  «,  nur  auf  die  Hälfte  (]/T^  d.  h.  auf  369 
herunterdrücken,  was  noch  zu  hoch  erscheint. 

Mit  Rücksicht  auf  die  großen  Kräfte  werde  vom  Einbau  einer  Transmission 
abgesehen.  Dagegen  möge  im  Einvernehmen  mit  der  elektrischen  Firma  eine 
Erniedrigung  der  Generatordrehzahl  auf  iio  Umdrehungen  in  der  Minute  ins  Auge 
gefaßt  werden. 

Damit  wird  aber  ;/,  immer  noch  676,  oder  für  ein  Laufrad  der  Vierfach- 
Turbine  338,  ein  Wert,  der  zwar  möglich,  aber  mit  Rücksicht  auf  günstige  Wirkungs- 
grade nicht  gerade  erwünscht  ist. 

Man  entschließt  sich  deshalb,  die  Zahl  der  Einzelmaschinen  von  drei  auf  vier  zu 
erhöhen.  Wird  dann  jede  Maschine  mit  vier  Laufrädern  ausgeführt,  so  ergibt  sich 
auch  mit  der  ersteren  Drehzahl  von  1 20  die  spezifische  Drehzahl  eines  Rades  zu 
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öfö  6.1,564 

Das  ist  ein  Betrag,  der  noch  gute  Wirkungsgrade  erwarten  läßt  und  außerdem 
wird  jetzt  bei  vier  Einzelmaschinen  die  dauernde  Kleinstbelastnng  von  2000  PS. 
bei  ^/j  Beaufschlagung  einer  Maschine  eintreten,  wobei  die  Schnelläufer  die  besten 
Wirkungsgrade  zu  haben  pflegen. 

Noch  günstiger  wäre  freilich  ?i  =  iio,  was  auf  «,=-293  führt.  Da  wäre 
nur  zu  überlegen,  ob  die  weitere  Verbesserung  der  Wirkungsgrade  die  notwendige 
Vergrößerung  der  Generatorkosten  rechtfertigt. 

Damit  wäre  für  dieses  Beispiel  der  erste  Teil  der  Voruntersuchung  abge- 
schlossen, nach  der  sich  der  Konstrukteur  vor  die  Aufgabe  gestellt  sieht,  vier 
Vierfach-Zentripetalturbinen  zu   bauen,   deren   einzelnes  Laufrad  unter  Annahme 

von  7 5*^/0  Wirkungsgrad  bei  6  m  Gefalle  und  120  bzw.  iio  Umdrehungen  .  - 

=  10,4  cbm/sek  verarbeitet. 

Eine  noch  weitergehende  Untersuchung  über  die  günstigste  Zahl  und  Gattung 
der  Maschinen  ist  aber  dann  notwendig,  wenn  Wassermenge  und  Gefalle  sich  in 
weiten  Grenzen  ändern,  wenn  sehr  wechselnde  Belastungen  auftreten  und  wenn 
es  sich  um  eine  Anlage  mit  Stauwerk  oder  Kraftakkumulierung  handelt,  wodurch 
in  gewissen  Grenzen  jeder  cbm  Wasser  nützlich  verwendet  werden  kann. 

Zur  Durchfiihrung  einer  genauen  Wirtschaftsbilanz  müssen  dann  die  Schwan- 
kungen der  Naturenergie,  sowie  die  des  Kraftbedarfs  wenigstens  schätzungsweise 
über  ein  Durchschnittsjahr,  sowie  von  den  in  Frage  kommenden  Turbinen  die 
Änderungen  des  Wirkungsgrades  mit  Gefälle  und  Beaufschlagung  gegeben  sein. 
Man  wird  dann  am  besten  tun,  flir  einige  angenommene  Gattungen,  Größen  und 
Aufstellungsarten  der  Turbinen  das  wirtschaftliche  Jahreserträgnis  zu  berechnen 
und  aus  einer  graphischen  Auftragung  desselben  die  Turbinenanordnung  zu  be- 
stimmen, für  die  sein  Maximum  erwartet  werden  darf. 

Auch  diese  Untersuchungen,  die  im  allgemeinen  längere  wirtschaftliche  Be- 
trachtungen einschließen,  behandle  ich  in  den  Vorlesungen  über  Wasserkraftanlagen. 
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Die  wirkliche  Durchführung  der  Konstruktion  und  der  Einbau  der  Turbinen 
im  Maschinenhaus  kann  dann  schließlich  eine  nochmalige,  meist  aber  nur  gering- 
fügige Änderung  der  Ergebnisse  der  Voruntersuchung  herbeiführen. 

II.  Vorbedingungen  guten  Wirkungsgrades. 
1.  Übersicht  an  Hand  der  Reibungsgleichung. 

Aus  den  in  den  vorigen  Abschnitten  erläuterten  Grundlagen  hatte  sich  die 
Wahl  der  Turbinengattung  ergeben.  Es  ist  nun  Sache  des  Konstrukteurs,  ihre 
Dimensionierung  so  vorzunehmen,  daO  die  gewünschten  Kraftwirkungen  erzielt 
werden.  Zu  dem  Zweck  muß  die  Hauptgleichung,  die  wir  uns  hierfür  mit  dem 
Wassergewicht  Q  -  y  geschrieben  denken: 

Q'Y-H'S  =  (c\^wl  +  ul-cl  +  zul  -  u\]  -^^- ,     [vgl.  Gl.  326] 

dadurch  gewissermaßen  in  die  Wirklichkeit  übersetzt  d.  h.  realisiert  werden,  daß 
Gefäße  bzw.  Kanalformen  ausgeführt  werden,  die  beim  gegebenen  Gefalle  von 
der  verlangten  Wassermenge  in  den  gewünschten  Richtungen  und  Geschwindig- 
keiten durchflössen  werden. 

Die  hier  vorliegende  Aufgabe  ist  somit  eine  erweiterte  Umkehrung  derjenigen, 
die  wir  in  der  Hydrodynamik  und  bei  Ableitung  der  Hauptgleichung  kennen  ge- 
lernt haben,  und  die  darin  bestand,  die  Verteilung  und  die  Mittelwerte  der  in 
einer  gegebenen  Wasserströmung  auftretenden  Geschwindigkeiten  zu  berechnen. 

Die  hier  auftretenden  Schwierigkeiten  sind  grundsätzlich  dieselben,  die  wir 
dort  antrafen.  In  Wirklichkeit  sind  sie  aber  außerordentlich  verschieden  je  nach 
der  Art  der  zu  bauenden  Turbine  und  können  durch  geschickte  Wahl  der 
Konstruktionsgrößen  wohl  hier  und  da  vermindert  werden.  Es  sei  aber  aus- 
drücklich hervorgehoben,  daß  die  Schwierigkeit  der  Berechnungsmöglichkeit  nie 
dazu  führen  darf,  eine  Konstruktion  abzulehnen,  und  daß  die  Geschichte  des 
älteren  und  neueren  Turbinenbaues  reich  ist  an  Fehlschlägen,  die  dadurch  hervor- 
gerufen wurden,  daß  die  elegante,  bequeme  und  sichere  Rechnung  höher  be- 
wertet wurde  als  die  Vorbedingungen  guten  Wirkungsgrades. 

In  der  Anwendung  dieser  letzteren  aber  liegt  die  Erweiterung  der  Aufgabe 
des  Konstrukteurs  gegenüber  der  des  Experimentators.  Sie  mögen  im  folgenden 
kurz  zusammengefaßt  werden. 

Dabei  gilt  fiir  diese  Erwägung  in  hohem  Maße  das,  was  ich  in  der  Einleitung 
über  die  Behandlung  naturwissenschaftlicher  Fragen  und  ihre  Einkleidung  in 
mathematische  Gesetze  gesagt  habe. 

Auch  hier  wird  es  nicht  möglich  sein,  das  fragliche  Naturereignis  völlig  zu 
übersehen.  Wir  sind  gezwungen,  Teilbetrachtungen  an  herausgegriffenen  Bezirken 
vorzunehmen  und  gelegentlich  auch  mit  Annäherungen  zu  arbeiten,  deren  Ge- 
nauigkeitsgrad ein  sorgsames  Abwägen  von  Fall  zu  Fall  erfordert. 

Diese  wichtigen  Untersuchungen  sind  in  der  Aufgabe  begründet,  die  Reibungs- 
verluste zu  einem  Kleinstwert  zu  machen*).  Daraus  folgt,  daß  hierbei  diejenigen 
Rechnungsunterlagen  versagen,  die  auf  der  reibungsfreien  Flüssigkeit  aufgebaut  sind. 

Die  Wirkungsgradskurven    einerseits   und   die  Betrachtungen    über    die  Ver- 

',  wobei  neben  den  hydraulischen  auch  die  mechanischen  Verluste  (S.  376!  zu  berücksichtigen  sind. 
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teilung  der  Wassermenge  bei  wechselnder  Beaufschlagung  andrerseits  haben  uns 
im  fünften  Teil  gezeigt,  daß  nur  für  eine  bestimmte  Wassermenge  der  günstigste 
Betriebszustand  zu  erwarten  ist,  daß  in  der  Nähe  davon  zunächst  noch  geordnete 
Strömungen  herrschen,  bis  sich  bei  einer  gewissen  Beaufschlagung  turbulente 
Zustände  einstellen,  die  man,  wenn  irgend  möglich,  vermeiden  sollte. 

Wir  wollen  nun  im  folgenden  eine  allgemeine  Betrachtung  über  die  Reibungs- 
verluste bei  geordneter  Strömung  und  die  Grundlagen  des  günstigsten  Betriebs- 
zustandes  aufstellen,  anschließend  dann  die  Änderungen  der  Verluste  im  geordneten 
Betrieb  und  schließlich  die  Grenzen  derselben  bzw.  den  Beginn  des  turbulenten 
Zustandes  betrachten  und  den  Einfluß  verschiedener  Konstruktionsannahmen  auf 
diese  Betrachtungen  studieren. 

Im  Abschnitt  N  des  fünften  Teils  hatten  wir  auf  S.  369  die  Summen  der 
Reibung  in  die  folgende  Abhängigkeit  von  den  Wassergeschwindigkeiten  und  den 
Dimensionen  der  Turbine  gebracht:  R  =^  Rd  +  Rr  +  Rs  oder  (vgl.  Gl.  453) 

o  sm  — 

2 

Man  könnte  nun  daran  denken,  für  diesen  Ausdruck  das  mathematische 
Minimum  zu  suchen  und  müßte  zu  dem  Zweck  die  Abhängigkeit  der  auf- 
tretenden Geschwindigkeiten  und  Konstruktionsgrößen  in  die  Gleichung  einfuhren 
und  nach  den  übrig  bleibenden  unabhängigen  Veränderlichen  partiell  differentiieren. 
Der  Umfang  der  Aufgabe  wächst  dabei  aber  so  maßlos,  daß  eine  allgemeine  und 
eindeutige  Lösung  als  ausgeschlossen  gelten  muß,  um  so  mehr,  als  sie  auch  mit 
Rücksicht  auf  die  nur  rohe  Annäherung  der  Reibungsgleichung  die  aufgewendete 
Zeit   nicht   rechtfertigen  würde. 

Weniger  schwierig  läßt  sich  der  Fall  an,  wenn  wir  die  Lösung  schrittweise 
fiir  die  einzelnen  Reibungsabschnitte  versuchen  und  nur  gelegentlich  auch  deren 
gegenseitige  Abhängigkeit  prüfen. 

Wir  können  zwar  nicht  rechnen,  auf  diesem  Wege  das  absolute  Minimum  für 
Q  zu  erhalten.  Immerhin  dürfen  wir  aber  annehmen,  auch  durch  ein  solches 
schrittweises  Vorgehen  dem  erwünschten  Endziel  besten  Wirkungsgrades  wenigstens 
verhältnismäßig  nahe  zu  kommen. 

Betrachten  wir  danach  einmal  die  verschiedenen  Summanden  unserer  Gleichung, 
so  sehen  wir,  daß  die  ersten  je  einen  Kleinstwert  annehmen,  wenn  die  Ausdrücke 

—— ,  die  ich  Kanalkonstante  Kk  genannt  habe,  sowie  die  Wassergeschwindigkeiten 

möglichst  klein  werden  und  wenn  die  Umlenkungskomponente  (für  ^»  >  o  [vgl. 
S.  368])  verschwindet,  kdj  K  und  ^„,  die  offenbar  von  der  Krümmung  des  Kanals 
und  der  Rauheit  seiner  Wände  abhängen,  sollen  gleichfalls  klein  gemacht  werden. 

Für  das  dritte  Glied  qs  sind  kleines  Cu^^  d.  h.  Annäherung  an  den  senkrechten 
Austritt,  großer  Saugrohrquerschnitt  F^  {c^^  klein),  gute  Zuschärfung  der  Schaufel- 
enden  mit  zwanglosem  Übergang  von  c,„^  auf  c^^  und  langsame  Erweiterung  des 
Saugrohrs  (ö^  klein)  erwünscht. 

Im  einzelnen  läßt  sich  dazu  noch  das  Folgende  sagen: 
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2.  Beschaffenheit  der  Kanäle. 

a)  Die  Kanaldimensionen  und  die  Kanalkonstante. 

Man  wird  die  Kanal-  bzw.  Schaufellänge  /  jeweils  so  kurz  wie  möglich  machen. 
Die  Umlenkung  des  Wassers  verlangt  aber  eine  gewisse  Schaufelerstreckung,  für 
die    die    Untersuchungen    über 

Verluste  in  Rohrkrümmern  einen  ' 

gewissen  Anhalt  bieten.  Wir 
haben  auf  S.  107  und  121  ge-  ^-- 
sehen,  daß  die  Reibungsverluste 
in  geometrisch  ähnlichen  GefaOen 
gleich  ausfallen  und  wir  dürfen 
daher  sagen,  daO  wenn  wir  in  der 
Wahl  von  /  nicht  durch  äußere 
Umstände  beschränkt  sind,  /  ein 
Vielfaches  der  Mündung^weite  a 
sein  soll. 

Das  trifft  fiir  dieLeitradschau- 
eln  ;Abb.487)  zu,  für  die  wir  etwa 

4  =  «  •  ö^o 
setzen  wollen  \   Dann  folgt  mit 

die  Kanalkonstante  Kk  =  -vv  zu 


a,-B 
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=  2  71     - 
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B 

=  Km  ,  (460) 

die  bei  gegebener  Turbinenbreite 
offenbar  um  so  kleiner  wird,  je 
kleiner  a^  ist,  d.  h.  je  mehr 
Schaufeln  wir  ausführen.  Dabei 
finden  wir  praktische  Schranken 
natürlich  in  Festigkeitsrücksichten 
für  Schaufeln  und  Drehbolzen 
bzw.  in  der  Schlankheit  der  Kanal- 
formen. 

Liegen  im  Laufrad  die  Ver- 
hältnisse ebenso,  daß  n  konstant 
angesehen  werden  kann,  so  er- 
hält man   das  gleiche  Resultat.     Meistens  ist  hier  aber  zur  Entwicklung  eines 
bestimmten  Austrittsprofils  /  vorgeschrieben. 


Abb.  487.    Leit-  und  Laufräder  verschiedener  Schaufellänge. 


Dann  wird 
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',  Die  Verhältniszahl   n  hängt  wesentlich  von   der  Kanalkriimmung  ab.     Für  volle  Öffnung  der 
Drehschaufel    findet   man  bei  offenen  Turbinen  etwa  n  =  2,5  bis  4,  bei  Spiralturbinen  ^  =  3  bis  5. 
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und  offenbar  um  so  kleiner,  je  größer  a^^  bzw.  je  kleiner  die  Schaufelzahl  gemacht 
werden  kann. 

Beide  Überlegungen  werden  durch  die  Praxis  bestätigt.  Die  erste  in  den 
großen  Leitschaufelzahlen  der  Herkulesturbine  (Abb.  424,  S.  312),  die  zweite  in  den 
kleinen  Schaufelzahlen  jsr,  =  10  der  mit  langen  Schaufeln  ausgerüsteten  Laufräder 
(vgl.  Abb.  290,  S.  198). 

Zwischen  Leit-  und  Laufrad  besteht  für  diese  Untersuchungen  nach  Abb.  487 
noch  der  Unterschied,  daß  bei  ersterem«  für  geringere  Schaufellänge  die  Leitrad- 
wand AB  wirklich  wegfällt,  während  beim  Laufrad  das  Stück  CD  zur  Überfüh- 
rung in  das  Saugrohr  auf  alle  Fälle  nötig  ist.  Das  letztere  spielt  aber,  wenn  es 
zum  feststehenden  Gehäuse  gehört,  wenigstens  bei  günstigen  Beaufschlagungen 
mit  kleiner  absoluter  Austrittsgeschwindigkeit  c^  gegenüber  der  Laufradreibung 
mit  großem  w^  nur  eine  geringe  Rolle.  Wichtiger  ist  die  Forderung,  die  Schaufel 
bis  D  zu  erstrecken,  um  die  Wasserverzögerung  von  C  nach  D  zu  vermeiden, 
wodurch  eben  die  Länge  ly  als  vorgegeben  angesehen  werden  muß. 

b)  Die  Rauheit. 

Dieser  Punkt  ist  bei  kleiner  Kanalkonstante  von  entscheidendem  Einfluß  auf 
die  Größe  der  Reibung.  Es  ist  selbstverständlich,  daß  man  die  Rauheit  der  Wände 
möglichst  klein  machen  und  z.  B.  das  glatte  Schmiedeisen  dem  rauheren  Gußeisen 
vorziehen  wird.  Soweit  wie  bei  Zentrifugalpumpen  ist  man  hier  meines  Wissens 
freilich  nicht  gegangen,  wo  man  kleine  Laufräder  zweiteilig  hergestellt  hat,  um 
die  Innenflächen  polieren  zu  können.  Was  aber  eine  peinlich  saubere  Ausführung 
verbessern  kann,  zeigt  theoretisch  die  Änderung  des  Wirkungsgrades  bei  Ein- 
setzen verschiedener  Rauheitszahlen  in  die  auf  die  Bielsche  Gleichung  aufgebaute 
Untersuchung  von  S.  303. 

Setzen  wir  dort  etwa  5  einmal  =  0,0064   (glattes  Kupferrohr),   dann  =  0,018 

(verzinktes    Eisenrohr),    so    erhalten    wir    mit    dem    hydraulischen   Einheitsradius 

F 
— — -  =  0,03,  bei  e  =  0,8  und  D  =  0,4 

^^  0,0064 

0,12  + 


^  =  '  -  (^  -  0,8) ^^^^^—  =  0,875  , 

0,12+ 

Vo,o3  .0,4 

also  die  ganz  gewaltige  Verbesserung  von  7,5  °/o»  die  um  so  wirksamer  ist,  je 
kleiner  die  Turbine  ist.  Für  D  =  0,8  erhalten  wir  noch  e'  =  0,863,  für  Z)  =  2  m 
nur  noch  e'  =  0,849,  somit  einen  Zuwachs  von  6,3%  bzw.  von  4,9^/0. 

Man  wird  sonach  einer  glatten  Oberflächenbeschaflfenheit  der  Kanäle  und  ihrer 
Erhaltung  während  des  Betriebs  die  allergrößte  Sorgfalt  zuwenden  müssen  und 
das  um  so  mehr,  je  kleiner  die  Turbinengröße  ist;  andrerseits  aber  auch  darüber 
wachen,  daß  nicht  Reklameversuche  mit  künstlich  geglätteten  Ausführungen  ge- 
macht werden,  die  an  den  Betriebsmaschinen  nicht  wiederholt  werden  können 
oder  sollen*). 

*)  Die  für  Zentrifugalturbinen  abnorm  hohen  Wirkungsgrade  von  88%  der  Boyden-Turbine  (Francis, 
Lowell-Hydraulics   S.  3)   sind   sicherlich   eine  Folge   der  dort  erwähnten  ungewöhnlich  exakten  Aus- 
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Um  so  wichtiger  wird  die  Rauheit  aber  auch,  je  größere  Durchflußgeschwindig- 
keiten  w^  auftreten,  d.  h.  bei  Zentrifugalturbinen  und  -pumpen  mehr  als  bei 
Zentripetalturbinen. 

Um  ein  Bild  der  unter  a  und  b  genannten  Verluste  zu  geben,  sei  angeführt, 
daß  die  Kanalkonstante  für  das  Leitrad  Kko  bei  voller  Öffnung  etwa  6,5  bis  30 
beträgt  und  beim  Schließen  der  Turbine  bis  00  wächst. 

Die  Kanalkonstante  für  das  Laufrad  Kk^  bleibt  infolge  der  ungeänderten  Lauf- 
radkanäle bei  allen  Beaufschlagungen  konstant  und  wechselt  je  nach  der  Schaufel- 
konstruktion  zwischen  10  und  24  fiir  lange  oder  kurze  Schaufeln  (vgl.  hydraulischer 
Einhcitsradius  S.  301). 

Rechnen  wir  mit  konstanten  Verlustkoeffizienten  ^^  =  0,01,  ^v  =  0,02  (vgl. 
S.  373)  und  setzen  die  Geschwindigkeitshöhen  für 

Langsamläufer    — ^  =  0,23  -j- 0,48 ,       — ^  =  o, 1 2  ---  0,50 , 
Normalläufer        -^  =  0,34  -^  0,44 ,       — ^  =  0,27  -^  0,59 , 

Schnelläufer        — ^  =  0,24  --  0,35  ,       — -^  =  0,5 1  -4-  0,80 -4- (1,40), 

so  erhält  man  im  Mittel  Qd+  Qr^  für 

Langsamläufer  =  o,  1 6 , 
Normalläufer  =  0,20, 
Schnelläufer      =  0,24. 

Die  wirklichen  Bremsergebnisse  zeigen  kleinere  Verlustgrößen  und  vor  allem 
geringere  Differenzen  der  Gesamtwirkungsgrade,  woraus  man  schließen  muß,  daß 
kd  und  kr  im  Durchschnitt  kleiner  und  besonders  bei  Schnelläufern  mit  langen 
Schaufeln  günstiger  ausfallen  als  bei  Langsamläufern. 

c)  Die  Umlenkungsverluste. 

Wir  haben  in  der  Hydrodynamik  (S.  119)  gesehen,  daß  jede  Umlenkung  des 
Wassers  infolge  der  wechselnden  Druck-  und  Geschwindigkeitsverteilung  Anlaß 
zu  Wasserverzögerungen  geben  kann,  deren  Differenz  an  Energie  der  Bewegung 
größtenteils  verloren  geht. 

Am  schlimmsten  wird  diese  Wirkung,  wenn  das  umgelenkte  Wasser  zunächst 
überhaupt  keine  richtige  Führung  hat,  wie  z.  B.,  wenn  die  relative  Eintrittsge- 
schwindigkeit mit  der  Schaufelrichtung  nicht  übereinstimmt  (vgl.  Abb.  508,  S.  397). 

Aber  auch  wenn  die  Winkelübereinstimmung  auftritt,  sind  Verzögerungsverluste 
dadurch  zu  befürchten,  daß  die  Geschwindigkeitsverteilung  im  gekrümmten  Kanal- 
teil von  der  im  geraden  Teil  verschieden  ist.  Das  sind  die  Verluste,  die  bei  jedem 
Rohrkrümmer  auftreten. 


*^*«^«ng  gewesen  und  haben  Francis  zu  dem  unrichtigen,  aber  historisch  und  wirtschaftlich  be- 
^^^'^lagsvollen  Schluß  verleitet,  daß  die  Zentrifugalturbine  der  Zentripetalturbine  vorzuziehen  sei, 
obgleich  er  an  den  von  ihm  selbst  konstruierten  Zentripetal-  bzw.  Zentrifugalturbinen  (daselbst  Taf.  VI 
'"^  K)  jeweils  nur  knapp  800/0  erreicht  hatte  (vgl.  S.  216). 

^aaerer,  Wasserkraftmaschinen.  2C 
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Der  Konstrukteur  sollte  daher  noch  einen  Schritt  weiter  gehen  und  versuchen, 
den  Kanalquerschnitt  so  stark  zu  verjüngen  (vgl.  Abb.  8,  Taf.  2),  daß  trotz 
der  wechselnden  Geschwindigkeitsverteilung  in  allen  Teilen  des  Kanals  nur  Be- 
schleunigungen zu  erwarten  sind. 

Man  sieht,  daß  diese  Forderung  leichter  bei  kleinen  als  bei  großen  ;i\  erzielt 
werden  kann,  daß  also  aus  diesem  Grund  größere  Umfangsgeschwindigkeiten 
günstig  erscheinen. 

Wir  wollen  aber  auch  die  gesamte  Umlenkung  überhaupt  klein  machen.  Dazu 
erscheint  es  am  Platz,  noch  einem  Problem  näher  zu  treten,  das  im  Turbinenbau 
die  rechte  Würdigung  bisher  nicht  gefunden  hat.  Es  ist  die  Frage,  ob  und  in 
welchem  Maß  die  durch  die  Kanalform  des  Laufrades  unmittelbar  gegebene  Um- 
lenkung des  Wassers  geändert  wird,  wenn  der  Kanal  einem  Zentripetal-  oder 
Zentrifugallaufrad  angehört. 


-  /  I 

Abb.  488.    Nullfläclien  bei  der  Zeniripetallurbioe.  Abb.  489.    NullflHchen  bei  der  Zentrifugaltorbine. 

Daß  in  diesem  Fall  eine  Änderung  gegenüber  dem  geradlinig  bewegten  Kanal 
in  der  Tat  auftritt,  und  daß,  solange  man  vom  Einfluß  der  Oberflächenbeschaffen- 
heit der  Wandungen  absieht,  nur  die  absolute  Umlenkung  des  Wasserstroms  für 
die  Druck-  und  Geschwindigkeitsverteilung  maßgebend  ist,  wird  durch  einen 
indirekten  Beweis  unmittelbar  einleuchtend,  sobald  man  sich  reibungsfreie  und 
unendlich  dünne  Kanalwände  so  ausgebildet  denkt,  daß  sie  den  absoluten  Wasser-' 
weg  nicht  beeinflußen,  denn  man  findet  dann  nach  Abb.  488  und  489  jeweils  ge- 
krümmte Schaufeln,  die  eine  Umlenkung  des  Wassers  offenbar  nicht  hervorrufen, 
und  die  ich  als  >Nullflächen>  bezeichnen  möchte.  Aus  der  Konstruktion  der 
beiden  Abbildungen  folgt  aber  auch,  daß  die  Frage  der  von  einer  Laufrad- 
schaufelfläche wirklich  hervorgerufenen  Umlenkung  nicht  von  der  Umfangs-  und 
Wassergeschwindigkeit  getrennt  werden  kann,  da  sich  bei  deren  Wechsel  ganz 
verschiedene  Nullflächen  ergeben. 

Um  in  einem  bestimmten  Fall  die  wirksame  Umlenkung  einer  Schaufelfläche 
kennen  zu  lernen,  muß  man  den  absoluten  Wasserweg  konstruieren  (S.  172)  und 
findet  damit  z.  B.  in  Abb.  490  die  Umlenkung  ^  a,  —  a,  -\-  (p.  Ein  Vergleich 
mit  dem  Zentrifugallaufrad  (Abb.  491)  zeigt  die  Umlenkung  im  letzten  Fall  mit 
«,  —  «,—  •!•  im  allgemeinen  günstiger  als  für  das  Zentripetallaufrad. 


A.    Übersicht  über  die  Aufgaben  der  Konstruktion. 


387 


Hat  uns  diese  Überlegung  mit  der  für  die  Laufradkonstruktion  wichtigen  Tat- 
sache bekannt  gemacht,  daß  die  Krümmung  einer  Laufradschaufel  noch  nicht 
unmittelbar  als  ein  Maß  der  Umlenkung  des  Wassers  und  der  damit  verbundenen 
Verlustquellen  angesehen  werden  darf,  daß  insbesondere  die  meist  geringe 
Krümmung  der  Zentripetalschaufeln  wohl  fiir  ihre  technische  Herstellung,  für  die 
Frage  der  Umlenkungsverluste  aber  im  allgemeinen  vor  der  Zentrifugalschaufel 
keinen  Vorteil  besitzt,  so  fuhrt  eiiie  anschließende  Betrachtung  auf  die  noch 
bedeutungsvollere  Frage  der  im  Laufrad  auftretenden  Wasserbeschleunigung. 

Ich  schicke  voraus,  daß  praktisch  die  absolute  Geschwindigkeit  im  Laufrad  stets 
abnimmt  'j ,    und    der    Konstrukteur 

hat  darauf  zu  achten,  daß  dies  ohne  I 

Verzögenmgsverluste  vor  sich  geht. 

Das  gelingt  ganz  allgemein  da- 
durch, daß  im  Laufrad  eine  Um- 
lenkung der  Relativgeschwindigkeit 
erfolgt,  und  daß  die  letztere  durch 
Verjüngung  der  Kanäle  beschleunigt 
wird. 

Im  einfachsten  Fall  des  Axiallauf- 
rades sehen  wir  in  Abb.  227,  S.  168 
t\  auf  f,  erniedrigt  und  dabei  w^  auf    " 
ü'j  beschleunigt,  und  wie  die  abso- 

Abb.  490.     Umlenkung  bei  der  Zentripetal turbine. 


Abb.  491.    Umlenkung  bei  der  Zentrifugaltnrbine. 


Abb.  492.     Arbeitsabgabe  trotz  Zunahme  der 
absoluten  Wassergeschwindigkeit  im  Laufrad. 


lute  Verzögerung  bei  beliebiger  Laufradbewegung  aus  der  Umfangs-  und  Relativ- 
geschwindigkeit zu  berechnen  ist,  wurde  auf  S.  242  ausführlich  dargelegt. 

Man  kann  nun  aber  zeigen,  daß  neben  der  absoluten  und  relativen  Geschwindig- 
keitsänderung noch  eine  dritte  Geschwindigkeitsänderung  in  Frage  kommt,  die  die 
relative  an  Bedeutung  weit  übertrifft  und  die  ich  die  »wirksame  Relativ- 
beschleunigung bzw.  -Verzögerung«  nennen  möchte.    Auch  ihr  Vorhanden- 

K  Theoretisch  kann  man  sich  natürlich  auch  Laufräder ,  z.  B.  nach  Diagramm  Abb.  492,  aus- 
denken, f&r  die  c^^ Ci  ist,  sie  dürften  sich  aber  infolge  hoher  Austrittsverluste  praktisch  im  allgemeinen 
nicht  empfehlen. 
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sein  wird  am  einfachsten  durch  einen  indirekten  Beweis  mit  Hilfe  der  >  Nullflächen « 
nachgewiesen. 

Wir  nehmen  etwa  nach  Abb.  493  einen  radial  fließenden  Wasserstrahl  an, 
dessen  Breite  umgekehrt  zum  Radius  zunimmt,  so  daß  die  absolute  Geschwindig- 
keit c  konstant  bleibt.     Denken  wir  ims  auch  hier  reibungsfreie  Schaufeln  ohne 

Einfluß  auf  den  Strahl  hindurchgezogen, 
so  zeigt  sich  eine  Abnahme  der  Relativ- 
geschwindigkeit,  ohne  daß  mit  ihr  die 
bekannten  Verzögerungsverluste  verbunden 
sein  können.  Schreiben  wir  dann  nach 
Abb.  493  w\  =  ^J  +  tt'  und  iv\  =cl  +  u\ , 
so  folg^,  daß  in  diesem  Falle  die  Relativ- 
verzögerungshöhe  w\ — w\  unschädlich  ist, 
solange  sie  sich  gleich  oder  kleiner  als  die 
Zentrifugaldifferenz  u\  —  u\  ergabt. 

Betrachten  wir  dieses  an  der  geradlinig 
absoluten  Bewegung  gewonnene  Ergebnis 
an  Hand  der  Arbeitsgleichungen  (346)  und 
(347)  (S.  2^2\  wonach 


Abb.  493.    Abnahme  der  Relativgeschwindig- 
keit ohne  wirksame  Verzögerung. 


//!  —  //• 


'^c'?  —  rc: 


§.  _  ^,  =   »L  -  «A  _  '^ 

2g  2g 


+  Rr--^H- 


y.3  y.9 


2g 


-{R^  +  R,)^ 


so  zeigt  sich,  daß  die  Verzögerung  der  Relativbeweg^ng  hier  unschädlich  ist,  so- 
lange durch  sie,  auch  unter  Vernachlässigung  der  Reibung  Rry  keine  Steigerung 
des  Lagendrucks  erfolgt.  Daraus  ziehen  wir  den  allgemeinen  Konstruktionsgrund- 
satz: Verzögerungsverluste  werden  nur  dann  vermieden,  wenn  beim  Durchfluß 
durch  das  Laufrad  der  Lagendruck  (einschließlich  Reibungsverlust)  abnimmt. 

Das  ist  einleuchtend , .  wenn  man  beachtet,  daß  die  Verzögerungsverluste  da- 
durch entstehen,  daß  das  Wasser  mit  einer  gegebenen  Geschwindigkeit,  die  in 
unserm  Fall  durch  die  Zentrifugalkraft  beschleunigt  werden  will,  durch  die  vor- 
handenen Querschnitte  durchzuschießen  sucht  und  sich  einer  Rückumsetzung  in 
Druckhöhe  widersetzt. 

Der  mathematische  Beweis  hierfür  ergibt  sich  aber,  wenn  wir  die  Bedingung 
der  Nullfläche:  «•  r«  =  konstant  in  die  Arbeitsgleichung  302  (S.  247) 


et'" 


w: 


//: 


^  2g        2g  ^'  2g        2g 


+  Rr+H:, 


einfuhren.     Dann  folgt  mit  c'  —  tv"  +  a'  =  2  ?/  c» 


^.+^-"';'"— ^.+{j-^+^^+^- 


d.  h.  ohne  nützliche  Arbeitsabgabe  mit  «,  ^«,  =  u^  Cu^ 


2g 

cl  C',  ...  f' 


Ist  nun  für  irgend  ein  Wegelement  -^  =  -^  -j-  dH,  =  -  -  +  udt  cos  v  sin  « 

(vgl.  S.  241  u.  247)  und  damit  ist  das  ungehinderte  Durchströmen  charakterisiert, 
so  zeigt  sich,  daß  in  der  Tat  (mit  Rr  =  o)  ^^  =  §.  werden  muß  als  Bedingung 
dafür,  daß  jede  Verzögerungsstörung  ausgeschieden  ist. 
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Wie  groß  im  einzelnen  Fall  zc,  gemacht  werden  muß,  damit  der  L.agendruck 
üt  Sicherheit  abnimmt,  folgt  bei  Vernachlässigung  von  R  und  H^  einfach  au8 


(^1- 


:l/7 


(462) 


—M 


~i*   t6   1.6  Zß 


Abb.  494.  Notwendige  Werte  ji^/wi  lur  I 
>u'irksftmer<  Bcschleonigung. 


Das  Ergebnis  dieser   Formel    ist    in 
Diagramm   Abb.  494    fiir    verschiedene 

Werte  von  -^  dai^estellt,  wobei  jeweils 

m  dem  links  der  Kurven  liegenden  Raum 
die  verlangte  Bedingung  §j  <  §,  er- 
liiltt  ist. 

Diese  Überlegui^en  bedeuten  einen 
froQen Vorteil  für  die  Zentripetalturbinen, 
während  umgekehrt  die  Zentrifugaltur- 
biaen  erst  dann  von  schädlichen  Ver- 
i<^cn]ngseinflti5sen  verschont  bleiben,  wenn  die  Differenz  der  relativen  Ge- 
scfawind^keitshöhen  '<i.'\  —  rt''  den  Betrag  der  ZentrifugaldifTerenz  «^  —  K  über- 
schreitet ■). 

Man  hat  wohl  versucht,  die  Schaufelkriimmung  so  zu  gestalten,  daß  auf  gleichen 
Entfernungen  gleichviel  Arbeit  abgegeben  wird.  Ich  halte  solche  Bemühungen 
für  wertlos,  deshalb,  weil  für  bestimmte  Arbeitsabgaben  überhaupt  bestimmte 
Scbaufclerstreckungen  nicht  vorgeschrieben  sind.  Wir  sahen  ja  z.  B.  bei  Pelton- 
Rädem  auf  den  kleinsten  Wegen  die  größten  Arbeiten  übertragen.  Es  erscheint 
mir  daher  richtiger,  die  Schaufel  in  jedem  einzelnen  Teil  möglichst  kurz,  mit 
möglichst  allmählicher  Krümmung  und  mit  möglichster  Querschnittsverjüngung 
auszuführen. 

Dabei  wird  man  die  Verjüngung  besonders  an  den 
Stellen  starker  Krümmung,  sowie  nach  dem  Gesichts- 
punkte ausführen,  daß  die  Stellen  großer  Wasser- 
geschwindigkeiten möglichst  kurz  ausfallen.  Die  Abb.  495 
bis  4^9  geben  eine  Reihe  fehlerhafter  Kanäle. 

Ist  keine  Parallelfuhrung  am  Austritt  vorhanden,  so 
wird  das  Wasser  nicht  mit  Sicherheit  auf  ß',  abge- 
lenkt: ^^'Xi',  (Abb.  495).  Mit  Parallelfuhrung,  aber 
zu  kurzer   Krümmung   am   Eintritt,    wirkt    die   Schaufel,    als   sei   ß',  verkleinert 

'i  Hierin  dflrftc  zum  Teil  der  Mißerfolg  der  Unturdnicktorbine  (Abb.  307,  S.  303)  begründet  sein, 
■Uirend  umgekehrt  die  guten  amerikanischen  Zentrifugalturbinen  (Abb.  277,  S.  ig6)  auffallende  Be- 
'"''lo^iuig  der  Reiativgejchwindigkeit  noch  im  Austrittsquerschnitt  zeigen.  Bei  Zentrifugal  pumpen, 
"•ww  Zacck  gerade  duin  besteht,  .^1  >  ^1  lu  schaffen,  "läßt  sich  die  nirksame  Verzögeiung  natürlich 

•«h  Mngshen. 


Abb.  49;.     Ungenügende 
Wasserführung. 
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(Abb.  496).  Kommt  aber  das  Wasser  unter  dem  theoretisch  verlangten  Winkel  ß^ 
an,  so  entsteht  die  in  Abb.  497  gezeichnete  Kontraktion,  deren  unrichtige  Aus- 
trittswinkel  zwar  durch  Verlängerung  der  Schaufeln  (Abb.  498)  vermieden  werden 
könnten,  wobei  aber  Kontraktions-  sowie  große  Reibungsverluste  in  dem  langen 
Kanalende  auftreten.  Das  letztere  ist  auch  nach  Abb.  499  die  unmittelbare  Fo^e 
einer  zu  groDen  Schaufelzahl. 


»Schaufel  rück  Wirkung,  bei  kurier         Abb.  497,     KoDtraktioD  durch  kurze  Krtlmmung 
Krümmung.  ^^j  <;  .9J  . 


Abb.  49S.     Koutraktion  darch  kurze  Krämmung  ,^3  =  ßä .         Abb,  49g.     Zu  lange  Parallelfühnuig. 

Wenn  der  Schaufelwinkel  mit  dem  Wasserwinkel  nicht  übereinstimmt,  so  ist 
es  nach  Abb.  496  (vgl.  auch  Abb,  479  u.  480)  günstiger,  das  Laufrad  zu  rasch, 
statt  zu  langsam  laufen  zu  lassen,  da  bei  gesteigerter  Drehzahl  die  gesamte  Um- 
lenkung  kleiner  wird. 

Über  die  zulässige  GröOenordnung  der  Krümmungsradien  gibt  die  von  WElfi- 
BACH  für  den  Knimmerverlust  bei  rechteckigem  Querschnitt  aufgestellte  Gleichung 

Ä=:(o,,.,  +  <,,.74(fn'^  [.63: 

einigen  Anhalt  (vgl.  S.  121). 

Daraus  folgt,  daß       <:^o,8  gewählt  werden   muß,  wenn  der  Reibungsverlust 

nicht  mehr  als  ein  Viertel  der  Geschwindigkeitshöhe  betr^^n  soll  *). 

Genaue  Schlüsse  können  aber  aus  dem  einfachen  Krümmer  auf  Turbinen- 
kanäle deshalb  nicht  gezogen  werden,  weil  bei  den  ersferen  die  den  Verzögenings- 
verlust  mildernde  Querschnittsverjüngung  fehlt. 

Man  muD  daher  das  Gefühl  an  bewährten  Konstruktionen  üben,  und  bezüglich 
solcher  verweise  ich  auf  die  Abwicklungen  der  Schaufelkrümmungen  von  Lauf- 
rädern und  Leiträdern  (Taf.  1  bis  5). 

'1  Aus  praktischen  Nachrechnungen  fanden  wir  S.  373  ähnliche  Werte,  nämlich  J!  ^  0,02  ■  A'*  ■  —  , 
voraus  mit  A'i  =  io~2o  der  Verlust  Ä  =  0,2-^0,4  -    -  ■ 
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d)  Die  Wasserverzögerungen. 

Die  Wasserverzögeningen  sind,  soweit  sie  in  versteckter  Weise  auftreten,  schon 
im  Vorangegangenen  behandelt.  Offensichtliche  Verzögerungen,  die  natürlich 
ebenso  sorgfältig  vermieden  oder  wenigstens  nach  Möglichkeit  eingeschränkt  wer- 
den sollen,  treten  noch  an  den  Stellen  auf,  wo  durch  Führungsbleche  der  Durch- 
AuOquerschnitt  verengt  wird. 

Da  sind  zunächst  die  Rechenstäbe  zu  erwähnen,  deren  EinßuO  in  unsere 
Rcibungsglcichung  freilich  nicht  aufgenommen  wurde. 

Man  bemerkt  in  Abb.  500  eine  doppelte  Verzögerui^,  1 

die  erste  als   •  Kontraktionsverlust«  Zwischenrunde,   die  -J^PV 

zweite  zwischen  C  und  D. 


Abb.  500.     Scharfkantige 

Rechens  tibe. 


Man  hilft  sich  hier  entweder  durch  allmähliche  Querschnittsübergänge  (Abb.  501, 
Verzögerung  von  A  nach  E)  die  aber  am  Eingang  ein  Verstopfen  des  Rechens 
erleichtem,  wenn  nicht  die  Verdickung  am  Eingang  nach  Abb.  502  sehr  kurz 
gehalten  wird,  oder  besser  durch  Anordnung  so  großer  Gesamtquerschnitte,  daß 
die  Wassergeschwindigkeit  mit  der  verlorenen  Geschwindigkeitshöhe  auf  alle  Fälle 
klein  bleibt  [c  <  0,3  m/sek;  z  <  '/,  "/„). 

Weiter  treten  Verzögerungen  da  auf,  wo  das  Wasser  mit  Kontraktion  in  die 
Schaufeln  des  Leitrades  und  des  Laufrades  eintritt.  Diese  Kontraktion  wird  durch 
allmähliche  Übergänge  und  durch  Zuschärfung  nach  Abb.  455,  S.  341  vermieden. 

Beim  Austritt  aus  den  Leit-  und  Laufradschaufeln  ist  die  Verzögerung  zwar 
kaum  ganz  zu  vermeiden;  auch  hier  werden  aber  ihre  nachteiligen  Folgen  durch 
eine  gute  Zuschärfung  verringert  und  man  kann  mit  Hilfe  einer  kleinen  Kontrak- 
tion der  austretenden  Wasserstrahlen  noch  im  gleichen  Sinne  günstig  einwirken. 

Nur  eine  Stelle  ist  es,  an  der  wir  absichtlich  Wasserverzögerung  zulassen. 
Sic  betrifft  den  Übergang  von  r,  auf  c,  und  wird  uns  durch  stärkere  Gründe  auf- 
gezwungen. Die  Schnelläufigkeit  einer  Turbine  verlangt  nämlich  häufig,  der 
Reibungsverlust  im  Laufrad  verlangt  dazu  immer,  daQ  die  absolute  Austritts- 
geschwindigkeit c,  nicht  unter  einen  gewissen  Betrag  sinkt.  Andrerseits  werden 
wir  das  Wasser  stets   mit  der  nach  Maßgabe  der  örtlichen  Verhältnisse  geringst 
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möglichen  Geschwindigkeit  Ca  aus  dem  Verantwortungsbereich  der  Turbine  ent- 
lassen. Praktisch  muß  daher  c^  stets  größer,  und  zwar  häufig  sehr  beträchtlich 
größer  gewählt  werden  als  Ca-  Dazu  hätte  es  auch  offenbar  gar  keinen  Sinn, 
das  Wasser  im  Laufradaustritt  unter  Ca  zu  verlangsamen  und  es  anschließend  von 
neuem  zu  beschleunigen. 

Somit  stellen  wir  das  Gesetz  auf,  daß  nach  dem  Laufradaustritt  bis  zum  Punkte  a 
nur  Wasserverzögerungen  auftreten  sollen,  und  werden  nur  sehen,  diese  Verzöge- 
rungen durch  möglichst  allmähliche  Übergänge  zu  möglichst  hohem  Druckrück- 
gewinn auszunutzen. 

3.  Die  Wassergeschwindigkeiten. 

In  zweiter  Linie  sollen  die  Geschwindigkeiten  in  unserer  Reibungsgleichung 
klein  gehalten  werden,  und  diese  Forderung  ist  um  so  wichtiger,  als  diese  Größen 
im  Quadrat  auftreten.  In  dem  für  den  » Saugbereich  c  aufgestellten  Summanden 
der  Reibungsgleichung  erscheinen  die  Geschwindigkeitshöhen  z.  T.  ganz  verloren, 
während  sie  in  den  das  Leitrad  und  das  Laufrad  betreffenden  Verlusten  nur  als 
Faktor  zu  den  betreffenden  Reibungskoeffizienten  hinzutreten. 

Dabei  wurden  nur  die  am  Leitrad-  bzw.  Laufradaustritt  auftretenden  Höchst- 
geschwindigkeiten in  die  Gleichung  eingeführt,  da  sie  offenbar  von  entscheidendem 
Einfluß  sind  und  da  die  in  den  vorangegangenen  Kanallängen  vorhandenen 
Geschwindigkeiten  nur  die  Größe  der  Reibungskoeffizienten  zu  verändern  in  der 
Lage  sind  (vgl.  Gleichung  448  S.  366). 

Auf  die  genannten  Höchstgeschwindigkeiten  sind  besonders  zwei  Konstruktions- 
größen von  Einfluß:  die  Umfangsgeschwindigkeit  und  die  Schaufelbreite  b^  bzw.  b^. 
Ihre  Funktion  erkennen  wir  am  übersichtlichsten  mit  Hilfe  des  Diagramms. 

Betrachten  wir  hierbei  die  normale  Beaufschlagung,  etwa  mit  zf,  =  «/, ,  so 
vereinfacht  sich  die  Aufgabe  insofern,  als  das  Austrittsdreieck  nicht  auf  das  Ein- 
trittsdreieck zurückwirkt.  Wir  können  somit  die  beiderseitigen  Variationen  getrennt 
studieren. 

Zunächst  fuhrt  fiir  das  Austrittsdreieck  der  Wunsch,   die  Austrittsenergie  — - 

klein  zu  machen,  unmittelbar  auf  die  Forderung  kleiner  Winkel  ß^^  aus  der  sich 

aber  für  eine  gegebene  Wassermenge 
eine  große  Schaufelbreite  mit  kleiner 
Schaufelweite  a^  ergibt. 

Diese  Forderung  wurde  in  der  Zeit, 
als  man  glaubte,  Turbinen  mit  Ver- 
nachlässigung der  Reibung  konstruieren 
zu  können,  wie  z.  B.  Abb.  503  zeigt, 
sehr  übertrieben. 

Man    bedachte   nicht,    daß   damit 

U 
das  Verhältnis  von  —  bzw.  die  Kanal- 


Abb.  503.     Schaufelschnitte   einer  Axialturbine   von 
KÖCHLIN  vom  Jahre  1855. 

l-U 


konstante   "  ^—  ungünstig  wächst,   die  ihren  Kleinstwert  für  konstantes  /  äugen- 

/                                                                                                      a  +  b 
scheinlich  bei  möglichst  quadratischem  Querschnitt  besitzt,   da  dann  2 i-  fiir 

gegebenes  a  •  b  =f  em  Minimum  wird. 


a  '  b 
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Man  wird  daher  richtiger  das  gemeinschaftliche  Minimum  von 


K  ^  '<  +  Ic 


9 
3 

a 


in  der  Voraussetzung,  daß  ^c\  den  verlorenen  Teil  der  Austrittsenergie  — ^  dar- 

stellt,  aufsuchen,  wobei  c^  als  eine  Funktion  von  a^  und  damit  von  U^  und^  einzu- 
setzen wäre.     Angenähert  ist  c^  proportional  ä,,  etwa  c^=m  -  a^. 
Damit  folgt  ,       ,      .    ,  , 

für  einen  bestimmten  Querschnitt  bzw.  bei  gegebenem  w^  ist  dann   wieder  mit 

2  •  K        f       -  <  +  tm'< 

und  nach  a^   differentiert 

2  k\  -^  —  ^k^  -^  zc'l  +  2  |;;/'^,  =  o 

/a  '^a 

^m'a\  +  yf,  '^"^ '  •  äJ  -  2  yfe./.zt^:  =  o  .  (463) 

ya 

Dies  ist  eine  Gleichung  dritten  Grades  mit  nur  einer  reellen  Wurzel,  da  der 
Faktor  von  a^  stets  positiv  ist  (Hütte  191 1,  I,  S.  52). 

Ich  sehe  davon  ab,  die  Lösung  dieser  Gleichung  anzugeben  und  weiter  zu 
verfolgen,  da  die  Größe  von  a^  noch  wesentlich  von  später  zu  erwähnenden 
Konstruktionsrücksichten  abhängig  ist. 

Im  einzelnen  Fall  wird  es  auch  einfacher  sein,  durch  punktweises  Berechnen 
nnd  Vergleichen  verschiedener  Annahmen  das  praktisch  mögliche  Minimum  im 
Rahmen  der  vorgeschriebenen  Konstruktion  zu  bestimmen. 

Ein  verständiges  Beachten  dieser  Abhängigkeiten  ist  aber  unerläßlich  und  ihre 
Außerachtlassung  bzw.  die  großen  benetzten  Flächen  der  in  Abb.  503  darge- 
stellten Konstruktion  haben  in  Verbindung  mit  der  langen  Erstreckung  von  a^ 
sicher  den  schlechten  Wirkungsgrad  verschuldet,  der  laut  Bremsung  nur  44,8 ^^/^ 
betragen  hatte. 

Für  den  praktisch  günstigsten  Wert  von  c^  ist  auch  zu  beachten,  daß  obiger 
Faktor  ^  keine  Konstante  ist.  Je  kleiner  ^  ist,  bzw.  ein  je  größerer  Betrag  von 
r,  in  Druckhöhe  umgesetzt  werden  kann,  um  so  größer  darf  c^  gewählt  werden, 
und  umgekehrt  wird  eine  allmähliche  Verzögerung  in  einem  möglichst  geradlinig 
verlaufenden  Saugrohr  um  so  notwendiger,  je  höher  c^  etwa  bei  Schnelläufern 
gewählt  werden  mußte.  Manche  Enttäuschungen  bei  Schnelläufern  mit  anschlie- 
ßendem Saugrohrkrümmer  sind  auf  Nichtbeachtung  dieses  Umstands  zurück- 
zuführen. 

Was  die  Richtung  von  c^  anbetrifft,  so  scheint  zunächst  der  senkrechte  Aus- 
tri:t  mit  r»,  =  o  (vgl.  S.  8)  am  günstigsten.  Man  darf  aber  den  Emfluß  der 
Richtung  von  c^  auf  die  Reibungsverluste  im  Laufrad  nicht  außer  acht  lassen, 
denn  mit  abnehmendem  a,  nimmt  ß^  zu,  während  w^  und  der  benetzte  Umfang 

abnehmen,  wodurch  der  Verlust  durch  kleine  -—  wohl  wett  gemacht  werden  kann. 

2g 
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z£/,  selbst  ergibt  sich  bei  normaler  Beaufschlagung  der  Turbine  [w^  ^  «9]  um 
so  kleiner,  je  näher  der  Austritt  an  die  Achse  gelegt  werden  kann,  wodurch  die 


«'' 


/ 


erwähnten  Vorteile:   kleine  — ^,  große  S^  und  —■=  stark  ins  Gewicht  fallen. 

Man  darf  wohl  sagen,    daß  dieser  Umstand   einer   der  Gründe   ist,    der  die 
Zentripetalturbine   so    eminent   gefördert   hat.     Man  vergleiche    nur   für   gleiche 
Durchmesser  D^  und  gleiche  c^  in  Abb.  504  a  und  b  die  Schaufelwinkel  und  Schaufel- 
längen  und  in  Abb.  505  a  und  b  die 
Austrittsdreiecke  für  eine  Zentripetal- 
und  eine  Zentrifugalturbine. 


Abb.  504.     Schaufelwinkel  und  Schaufellängen  für  Zentripetal-  {al  und  Zentrifugalturbine  (b)  bei 

gleichen  Z>i  und  gleichen  c^  bei  gleicher  Drehzahl. 

Wenden  wir  uns  nun  zu  den  Ge- 
schwindigkeiten am  Laufradeintritt,  so 
sehen  wir,  daß  c^  vor  allem  die  Reibungs- 
verluste im  Leitrad  und  Spalt,  zf,  da- 
gegen die  im  Laufrad  beherrscht. 
Zur  Übersicht  ihrer  gegenseitigen  Abhängigkeit  möge  einmal  untersucht  werden, 
für  welche  Bedingung  die  Summe  c^  +  zul  einen  Kleinstwert  annimmt,  wenn  auch 
die  beiden  Geschwindigkeiten  schon  aus  dem  Grund  als  gleichwertig  nicht  an- 
gesehen werden  dürfen,  weil  tr^  annähernd  die  größte  Geschwindigkeit  im  Leitrad, 
zfj   dagegen  im  allgemeinen  die  kleinste  im  Laufrad  darstellt. 


Abb.  505.     Austrittsdreiecke  zu  Abb.  504. 


Abb.  506.     Ein-  und  Austrittsdreieck. 

Cj_  und  zt\  hängen  von  der  Lage  der  Eintrittsvertikalen  F^  (Abb.  379,  S.  262), 
diese  hängt  wieder  von  der  absoluten  Größe  von  u^  ab.  r,„, ,  das  auch  eine 
Rolle  spielt,  bzw.  die  Eintrittsbreite,  wollen  wir  für  die  Dauer  unserer  Unter- 
suchung konstant  annehmen.     Dann  folgt  aus  der  Abb.  506 

^i   =  ^ul  +  Cm\  ;       1V\  =  (7/,  —  Cu,r+  C^\  . 
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Wir  wollen  weiter  senkrechten  Austritt  voraussetzen,  so  daß  angenähert 
Dann  folgt  durch  Einsetzen  und  Ausmultiplizieren 

+  «J  —  2  EgH 

nach  1/,  differentiiert 

—  =  -  ^[BgH)^U-^  +  2U,=0 


ein  Minimum,  da  der  zweite  DifTerentialquotient  stets  positiv  ausfällt.    Daraus  wird 

mit  2  [egHY  =  u\  

7/,  =  ijigVegll 


und  auf  das  Gefalle  \  igH  bezogen 


u,  =  1,19  .  Mi  '  VVgHe  =  0,84  Ve  '  MigH .  (464) 

Das  ist  schon  eine  recht  hohe  Umfangsgeschwindigkeit.  Sie  wird  etwas  zu 
hoch  sein,  weil,  wie  bemerkt,  zl\  in  unserer  Betrachtung  zu  gering,  c^  zu  stark 
bewertet  wurden. 

Immerhin  entspricht  es  der  Erfahrung^  daß  Turbinen  mit  i^^  <  90°  bessere 
Wirkungsgrade  erzielen  als  solche  mit  /tf,  =  90°  und  besonders  als  solche  mit 
,:?,  >90**,  was  freilich  noch  einen  weiter  unten  zu  bemerkenden  Grund  hat. 

Die  Steigerung  der  Umfangsgeschwindigkeit  bringt  aber  eine  andere  Gefahr 
mit  sich.  Je  kleiner  c^^  wird,  um  so  mehr  wächst  Wu^  bzw.  lu^ .  Da  wird  es 
nötig,  darauf  zu  achten,  daß  die  notwendige  Wasserbeschleunigung  im  Laufrad 
von  zt',  auf  w^  noch  vorhanden  ist. 

4.  Das  Breiteverhältnis  ^• 

Bei  den  bisherigen  Untersuchungen  war  B  bzw.  Cnt^  konstant  gesetzt.  Wir 
wissen,  daß  bei  seiner  Variation  unter  sonst  gleichen  Umständen  einfach  die 
Spitze  des  Eintrittsdreiecks  auf  der  Eintrittsvertikalen  F,  (s.  Abb.  380  S.  262)  ver- 
schoben wird.  Je  kleiner  ^«, ,  um  so  kleiner  werden  c^  und  ii\  ,  um  so  größer 
sind  aber  infolge  der  kleinen  Winkel  a,  und  i^^  die  Kanalkonstanten  Kk^  und  Kkx 
zu  erwarten. 

Die  letztere  [Kk^)  wird  uns,  da  sie  sowieso  auf  Kk^  übei^eführt  werden  muß, 
Wender  beunruhigen,  um  so  mehr,  als  eine  Verkleinerung  von  u\  die  nötige  Be- 
schleunigung auf  w^  vermehrt. 

Wir  wollen  deshalb  den  Laufradeintritt  aus  dem  Spiel  lassen  und  nur  fragen, 
ivir  welches  Breiteverhältnis  die  Reibung  im  Leitrad  ein  Kleinstwert  zu  werden 
verspricht. 

Dafür  haben  wir  mit  c.  ::^  c^ 

L  IL     cl 
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Mit  f  .f         , 

4  =  a„.«  =  ^.«     und      f/,  =  2.K  +  5)  =  2(^°  +  ^j 

"''■'  ^o  =  ^V-«(^+i)^-  (465) 

Hier  darf  nicht  mehr  ^, ,  ähnlich  wie  beim  Austritt  z£',,  annähernd  konstant 
gesetzt  werden.  Genau  ist  j^,  /,  •  ^,  =  ß  =  konstant,  die  Änderung  von  c^  aber  folgt 
aus  der  Beziehung  des  Diagramms,  daß  c\  =  Cu^  +  ^«t",  wobei  c^^  wieder  konstant, 

DnB 
Q  Q  .._^      .a        .,    ,    l    Q 


während  <:«,  =  -;; — ?;  •     Somit  bleibt  für 


.  f-Q- ö ^„j  ,._,.  .  /_ß_V 


^- = ^ /rTft#W/r + ■  \  H  +  (Ä) ) 


dessen  Kleinstwert  fiir 

Daraus  folgt  das  wichtige  Ergebnis,  daß  weder  k^  noch  n  bei  der  Bestimmung 
des  günstigsten  Breitenverhältnisses  mitsprechen.     Die  Auswertung  von  B  selbst 

erfolgt  am  besten  graphisch  für  verschiedene  Wassermengen  -^  • 

S.  Das  Durchmesserverhältnis  ~  • 

Wir  haben  gesehen,  daß  ein  kleiner  Wert  von  «,  mit  Rücksicht  auf  das  hier- 
durch bedingte  kleine  ii\  große  Vorteile  mit  sich  bringt.  Dabei  ist  nach  S.  389 
nur  zu  beachten,  daß  zc'*  nicht  kleiner  als  iv\  —  u\  +  u\  wird. 

Da  wir  hier  nur  die  normale  Beaufschlagung  mit  zc,  ~  v^  ins  Auge  fassen,  so 
wird  die  Bedinsfune:  ,  ,  ^     , 

auf 


li\  ^  u^ 


reduziert. 

Man  sieht,  daß  hier  die  Gefahr  effektiver  relativer  Verzögerung  praktisch 
nicht  besteht,  da  die  Eintrittsdreiecke  durchweg  w^  <C  u^  zeigen. 

Sie  tritt  erst  bei  anormaler  Beaufschlagung  ein,  was  im  nächsten  Abschnitt 
besprochen  werden  soll. 

« 

6.  Einfluß  des  Wechsels  der  Beaufschlagung. 

Wir  betrachten  hier  nur  die  praktisch  wichtigste  Regulierung  der  Zentripetal- 
turbinen, nämlich  die  FiNKsche  Drehschaufelregulierung  und  wollen  sehen,  wie 
die  Konstruktionsgrößen  gewählt  werden  müssen,  damit  günstige  Betriebszustände 
auch  bei  wechselnder  Beaufschlagung  möglichst  lange  erhalten  bleiben. 
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Im  fünften  Teil  hatten  wir  auf  S.  356ff.  gesehen,  wie  sich  die  Geschwindig- 
keiten in  den  gleichbleibenden  Querschnitten  des  Laufrades  und  in  den  wechselnden 
des  Leitrades  während  der  Regulierung  ändern. 

Diese  Änderungen  der  Geschwindigkeiten  bringen  die  Notwendigkeit  mit  sich 
io  noch  höherem  MaOe  wie  beim  günstigsten  Betriebszustand,  auf  die  eflektive 
Wasserbeschleunigung  bzw.  die  Druckabnahme  im  Laufrad  zu  achten,  sowie  die 
Umlenkung  am  Eintritt  (c«,),  und  die  Abweichung  vom  senkrechten  Austritt  (c^) 
zu  berücksichtigen. 

a)  Einfluß  der  Beaufschlagung  auf  die  Wasserverzögerungen. 
Zunächst  bemerkt  man  aus  Abb.  507,  daß  die  Relativgeschwindigkeit  iv,  in- 
folge des  Kontinuitätsgesetzes  stets  größer  ausfällt  als  die  dem  Laufradeintritt 
zukommende  Geschwindigkeit  w\ ,  sobald  u\  außerhalb  des  Raumes  AB  (zwischen 
/,  und  180  —  /,)  fallt.  Dann  eigibt  sich  eine  erste  Wasserverzt^erung  im  Ein- 
tritt Dieselbe  wird  noch  vermehrt,  wenn  die  plötzliche  Umlenkung  eine  Kon- 
traktion hinzufügt,  die  die  schon  anfanglich  zu  hohe  Wassei^esch windigkeit  noch 
weiter  einschnürt  und  vermehrt,  wie  dies  in  Abb.  508  zum  Ausdruck  kommt. 


Abb,  S08, 

Solche  Verzogerungen  sind  um  so  bedenklicher,  je  geringer  die  allgemeine 
Querschnitts  Verjüngung  im  Laufrad  gewählt  wird  und  wirkten  am  ungünstigten 
bei  den  früher  üblichen  Laufrädem  der  Langsamläufer,  die  von  vornherein  große 
Richtungs Wechsel  zwischen  ii\  und  ß\  aufwiesen. 

In  zweiter  Linie  droht  eine  Wasserverzögerung,  sobald  sich  die  Austrittskante 
über  stark  wechselnde  Durchmesser  erstreckt;  denn,  wie  wir  auf  S.  346  gesehen 
haben,  ist  nur  für  Q^  auf  dem  ganzen  Austrittsbogen  gleichzeitig  -di,  angenähert 
gleich  »,  zu  erwarten.  Bei  gesteigerter  Wassermenge  bleiben  die  Geschwindig- 
keiten der  äußeren  Flutbahnen,  bei  abnehmender  Wassermenge  die  der  inneren 
Bahnen  zurück. 

Das  erstere  spielt  sich  meist  in  mäßigen  Grenzen  ab  und  ist  unbedenklich. 
Für  die  kleinen  Beaufschlagungen  wird  aber  oft  recht  bald  schon  die  Wassermenge 
erreicht,  wo  der  innerste  Wasserfaden  keine  effektive  Beschleunigung  mehr  erfahrt. 

Zur  Bestimmung  der  betreffenden  Beaufschlagung,  die  wir  als  Qi  [»Wassermenge 
der  Beschleunigungsgrenze*)  bezeichnen  wollen,  muD  die  Wasserverteilung  auf  die 
einzelnen  Flutbahnen  nach  einer  im  Abschnitt  J  des  fünften  Teils  ausgeführten 
Methode  untersucht  werden.  Aus  ihr  erkennt  man,  daß  die  nach  Abb.  494 
dargestellte  gefahrliche  Grenze  um  so  näher  rückt,  je  verschiedener  die  Austritts- 
durchmesser für  die  einzelnen  Teilturbinen  gewählt  wurden. 
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Während  sonach  für  die  Reibungsverluste  bei  günstigster  Beaufschlagung  kleine 
Austrittsdurchmesser  erwünscht  waren,  erkennen  wir  für  eine  Aufrechthaltung  guter 
Wirkungsgrade  bei  kleinen  Beaufschlagungen  als  einen  besonderen  Übelstand  den 
starken  Wechsel  der  Austrittsdurchmesser. 

Dieselbe  Überlegung  gilt  für  den  noch  ungünstigeren  Fall,  wo  die  Beauf- 
schlagung soweit  verringert  wird,  daO  die  innerste  Teilturbine  überhaupt  nicht 
mehr  fördert.  Unterhalb  solcher  Beaufschlagungen  reicht  an  dieser  Stelle  der 
Beschleunigungsdruck  im  Laufrad  nicht  mehr  aus,  um  die  Zentrifugalpressung  zu 
überwinden.  Es  tritt  dann  für  einen  Teil  der  Wassermenge  eine  wirbelnde  Kreis- 
bewegung nach  Abb.  470,  S.  360,  ein,  die  den  Wirkungsgrad  der  Turbine  rasch 
und  endgültig  vernichtet 

Auch  diese  Grenze,  für  die  wir  die  Bezeichnung  Q^  als  »Wassermenge  mit 
Pumpwirkung«  einfuhren,  läßt  sich  aus  einer  der  genannten  Diz^ammentwicklungen 
feststellen. 

b)  Einfluß  der  Beaufschlagung  auf  die  Umlenkungsverluste. 

Was  nun  die  Umlenkung  am  Eintritt  anlangt,  so  haben  die  Versuchsnach- 
rechnungen  gezeigt,  daß  die  Spitze  des  Eintrittsdreiecks  beim  Wechsel  der  Be- 
aufschlagung etwa  im  Geltungsbereich  der  Reibungsfunktion  einen  parabelförmigen 

Weg  durchläuft,  der  zu 
einer  genauen  Parabel  wird, 
wenn  e  +  x,  konstant  gesetzt 
werden  darf.  Aus  der  Form 
und  Lage  dieser  Parabel 
(Abb.  509,  sowie  Abb.  405, 
S.  278)  folgt  unmittelbar,  daß 
ein  kleiner  Winkel  ß'^^  längere 
Zeit  Aussicht  hat,  mit  ß^ 
zusammen  zu  fallen,  bzw. 
kleine  c«  zu  ergeben,  als 
ein  großer. 

Nach  diesem  Gesichts- 
punkt wird  sich  sonach  {vgL 
auch  S.  364)  eine  Turbine 
mit  hoher  Umfangsgeschwin- 
digkeit besser  regulieren  lassen,  als  ein  Normal-  oder  Langsamläufer,  und  es  ist 
dies  mit  ein  Grund,  daß  ich  in  Tabelle  A,  S.  411  auch  für  die  niedersten  spezi- 
fischen Drehzahlen  die  Umfangsgeschwindigkeiten  so  hoch  in  Vorschlag  bringe, 
daß  stets  ß[<i()o^  zu  erwarten  ist. 


Abb.  509.     Eintrittsparabel  bei  einem  Schnelläufer. 


c)  Einfluß  der  Beaufschlagung  auf  die  Umfangskomponente  der  absoluten 

Austrittsgeschwindigkeit 


Sehen  wir  die  Energie  —^  als  verloren  an,  so  werden  wir  versuchen,  sie  mög- 
lichst klein  zu  gestalten.  Sie  hängt,  wie  das  Austrittsdreieck  Abb.  506  zeigt,  un- 
mittelbar von  der  Variation   der  Relativgeschwindigkeit  ab,  und   da  letztere   der 
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Wassermenge  im  Mittel  proportional  ist,  so  folgt,  daß  bei  sonst  gleichen  Beauf- 
schlagungen kleine  Cu^  für  kleine  w^  bzw.  ii^  zu  erwarten  sind. 

Hier  wünschen  wir  somit  in  erster  Linie  wieder  kleine  Austrittsdurchmesser 
zu  haben. 

In  zweiter  Linie  sollen  aber  auch  hier  zur  Vermeidung  starker  Differenzen 
der  ri'j,  die  Austrittsdurchmesser  der  einzelnen  Teilturbinen  nicht  zu  sehr  von 
einander  abweichen,  eine  Bedingung,  die  leichter  bei  Langsamläufern  wie  bei 
Schnelläufern  erfüllt  werden  kann. 

Auch  die  absolute  Kleinheit  der  /^^  und  c^  der  Langsamläufer  zeigt  sich  hier 
als  günstig. 

7.  Zusammenfassung. 

Diese  allgemeinen  Betrachtungen  haben  gezeigt,  daß  die  Güte  des  hydrau- 
lischen Wirkungsgrades  in  der  Befolgung  von  hauptsächlich  zwei  Grundsätzen 
begründet  ist. 

Der  eine  besteht  in  der  Beobachtung  der  aus  der  einfachen  Reibungsgleichung 
zu  entnehmenden  Forderung,  daß  die  Rauheit,  die  Kanalkonstante  und  die  Ge- 
schwindigkeiten klein  gehalten  werden  sollen. 

Der  andere  Grundsatz  aber  betrifft  die  Wasserverzögerung.  Sie  soll  vom 
Eintrittspunkt  in  die  Turbine  bis  zum  Laufradaustritt  durchweg  vermieden,  von 
hier  an  bis  zum  Unterwasser  dagegen  durchgeführt  werden,  und  das  in  einer 
Form,  die  einen  möglichsten  Gewinn  an  Lagendruck  erwarten  läßt.  Im  Laufrad 
selbst  soll  nicht  nur  die  reine  relative  Wasserbeschleunigung,  sondern  auch  die 
»wirksame,  relative  Wasserbeschleunigung«  erreicht  werden,  für  die  der  Lagendruck 
unter  allen  Umständen  abnimmt. 

Die  Verzögerung  tritt  sowohl  offen,  durch  die  Kanalquerschnitte  nachweisbar, 
als  auch  versteckt,  als  Folge  von  Umlenkung  und  Kontraktion  auf. 

Beide  Fälle  sind  gleich  sorgfaltig  zu  prüfen  und  lassen  sich  am  sichersten 
durch  starke  Verjüngung  der  Kanäle  vermeiden. 

Schließlich  hat  die  Untersuchung  der  einzelnen  Punkte  erkennen  lassen,  daß 
nicht  alle  Konstruktionswünsche  gleichzeitig  und  in  gleicher  Vollkommenheit 
durchgeführt  werden  können,  daß  von  Fall  zu  Fall  ein  Abwägen  ihrer  Wertigkeit 
und  ihrer  gegenseitigen  Beeinflussung  nötig  ist  und  daß  oft  unter  den  verschie- 
denen Übeln  das  kleinste  gewählt  werden  muß. 

Die  praktische  Anwendung  dieser  Grundsätze  werden  wir  später  bei  den 
einzehien  Konstruktionen  noch  näher  kennen  lernen. 

III.  Allgemeine  Bemerkungen  zu  den  maschinentechnischen 

Anforderungen. 

Neben  den  hydraulischen,  dürfen  aber  auch  die  maschinentechnischen  Forde- 
rungen nicht  vernachlässigt  werden.  Über  sie  mögen  daher  schon  hier  einige 
allgemeine  Bemerkungen  vorausgeschickt  werden,  wenn  auch  ihre  nähere  Be- 
wertung erst  bei  der  Besprechung  der  einzelnen  Konstruktionen  möglich  sein  wird. 

Bezüglich  der  im  Betrieb  an  die  Festigkeit  zu  machenden  Ansprüche  sind  die 
Wasserlo^aftmaschinen  insofern  günstiger  gestellt  wie  z.  B.  die  Dampfmaschinen, 
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als  sie  auch  im  Leerlauf  keine  unbegrenzte,  sondern  höchstens  die  doppelte  der 
normalen  Drehzahl  annehmen  können,  wobei  /^xmax  überschläglich  =^;^„  -cosa^ 
^  \ igHt  •  cos  a^  gesetzt  werden  darf.  Sonach  kann  man  sich  den  Zentrifugal- 
kräften mit  Sicherheit  anpassen.  Auch  das  größte  Drehmoment  ist  annähernd 
bestimmt.  Es  tritt  bei  festgebremster  Maschine  auf,  beträgt  etwa  das  1,5  bis 
1,8 -fache  des  Normalwerts  und  dient  als  Unterlage  für  die  Torsionsbeanspruchung. 

Schwieriger  ist  es  den  Kräften  zu  begegnen,  die  sich  von  vornherein  nicht 
mit  Sicherheit  angeben  lassen,  und  die  im  Bau  der  Wasserkraftmaschinen  be- 
sonders an  den  Stellen  bedenkliche  Größen  annehmen  können,  die  der  unmittel- 
baren Einwirkung  des  Wassers  ausgesetzt  sind. 

Darunter  haben  vor  allem  die  Regulierorgane  zu  leiden.  Durch  Niederschläge 
aus  dem  Wasser  oder  durch  Verrosten  kann  die  Regulierkraft  um  ein  Vielfaches 
gesteigert  werden.  Sie  erreicht  unter  Umständen  aber  unüberwindliche  Beträge, 
wenn  sich  vom  Wasser  mitgefiihrte  Fremdkörper  zwischen  die  bewegten  Teile 
setzen.  Dann  wird  die  größte  Beanspruchung  nicht  durch  den  Widerstand, 
sondern  durch  die  größtmöglich  einzuleitende  Kraft  bestimmt,  und  kann  bei  un- 
vernünftiger Bedienung  leicht  zur  Zerstörung  des  im  Kraftschluß  schwächsten 
Maschinenteils  fuhren.  Man  hat  deshalb  für  solche  Fälle  wohl  Federsicherungen 
(vgl.  Abb.  3,  Taf.  41)  oder  auch  den  elektrischen  Sicherungen  nachgeahmte  Bruch- 
sicherungen  angewendet,  um  nicht  alle  Teile  überstark  konstruieren  zu  müssen. 

Abb.  510  zeigt  die  zu  solchem  Zwecke  ausgeführte  Bohrung 


^^>^      1^  eines  Lenkers,  der  bei  AB  und  CD  seine  schwächste  Stelle  hat. 

V^^v  ^^~C^7 —  Auch   die  Abnutzung  spielt  bei  den    dem   Wasser   aus- 

^*- — -Ü—X/         gesetzten  Teilen,  sei  es  durch  Verrosten,  durch  Säurewirkung, 


:zE 


.,,    ^       T    1        ..     durch  Korrosion  oder  durch  unmittelbaren  Angriff  mitgefuhrten 

Abb.  510.    Lenker  mit  ^  ^         _ 

Bruchquerschnitt.  Sandes  u.  dgl.  eine  wohl  zu  beachtende  Rolle.  Vgl.  Ein- 
leitung S.  21  und  23.  Solche  Teile  müssen  daher  überstark 
und  aus  geeignetem  Material  angefertigt  werden  und  dürfen  unter  gewisse  Ab- 
messungen —  für  Schrauben  etwa  15  mm  Durchmesser  —  nicht  heruntergehen. 

Natürlich  sollen  aber  auch  alle  Hilfsmittel  gebraucht  werden,  um  die  eben 
genannten  Schäden  zu  mildern. 

Dazu  gehört  in  erster  Linie  eine  Wasserführung,  die  den  Kies  und  Sand  nicht 
in  die  Turbine  mitschleppt. 

In  zweiter  Linie  ist  ein  Feinrechen  vorzusehen,  der  gfrößere  mitgeschwemmte 
Körper  vor  der  Turbinenkammer  zurückhält. 

Besondere  Vorsicht  muß  auch  gegenüber  den  Gefahren  der  Eisbildung  an- 
gewendet werden.  Zu  ihrer  Vermeidung  ist  die  Turbinenkammer  vor  Zugluft  zu 
schützen.  Grundeis  wird  am  sichersten  durch  eine  Eisdecke  des  Obergrabens, 
Vereisen  der  Eisenteile  durch  Bespülung  mit  wärmerem  Wasser  verhütet 
(vgl.  S.  24,  Abb.  20). 

Die  Abnutzung  der  bewegten  Teile  wird  durch  sicher  wirkende  Schmier- 
vorrichtungen hintangehalten,  was  auch  dem  mechanischen  Wirkungsgrad  der 
Anlage  zugute  kommt.  Dabei  ist  den  Teilen  besondere  Sorgfalt  zuzuwenden, 
die  dem  Wasserdruck  ausgesetzt  sind.  Das  Schmiermittel  muß  diesen  Druck 
unter  Umständen  überwinden,  und  wenn  dies  durch  statischen  Druck  flüssigen 
01s  geschehen  soll,  so  ist  zu  beachten,  in  welchem  Maße  das  spezifische  Gewicht 
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des  verwendeten  Öls  geringer  ist  als  das  des  Wassers.  Tropföler  müssen  daher 
hoch  über  dem  Wasserspiegel  aufgestellt  werden,  wenn  man  nicht  vorzieht,  die 
|[eschmierten  Lager  mit  einem  Raum  geringeren  Drucks,  z.  B.  mit  dem  Saugrohr 
in  Verbindung  zu  bringen.  Soll  aber  mit  konsistentem  Fett  geschmiert  werden, 
so  sind  besonders  längere  Fettleitungen  mit  großem  Querschnitt  (lo — 30  mm) 
auszuführen,  da  sonst  bei  kalter  Witterung  der  Widerstand  unüberwindlich  wird. 

Es  sei  auch  darauf  hingewiesen,  daß  die  Maschinenteile  und  besonders  die 
Wellenlager  durch  zweckmäßigen  gegenseitigen  Ausgleich  des  Wasserdrucks 
(vgl.  S.  523)  wesentlich  entlastet  und  gesichert  werden  können.  Symmetrische 
Zwillingsanordnungen  (vgl.  S.  496)  sind  hierin  oft  in  erster  Linie  begründet. 
Wenn  das  nicht  gelingt,  sind  die  Lager  mit  genügenden  Anläufen  und  eventuell 
mit  Wasserkühlung  (s.  Taf.  30,  32,  42  u.  47)  auszuführen.  Dazu  ist  ihrer  leichten 
Zugänglichkeit  auch  während  des  Betriebs  (s.  Taf.  23,  28  u.  32]  besondere  Auf- 
merksamkeit zu  schenken. 

Die  Sicherheit  und  Bequemlichkeit  des  Betriebs  wird  in  erster  Linie  durch 
die  mechanische  Ausgestaltung  der  Anlage  gewährleistet.  An-  und  Abstellen  so- 
wie das  Regulieren  der  Maschinen  muß  leicht  und  rasch  geschehen  können.  Bei 
hohen  Anforderungen  an  die  Reguliergenauigkeit  sind  automatische  Regulatoren 
aufzustellen. 

Die  leichte  Auswechselbarkeit  und  Zugänglichkeit  ist  eine  der  ersten  Anforde- 
rungen für  die  stete  Betriebsbereitschaft  und  lange  Lebensdauer  der  Anlage  und 
bei  Wasserkraftmaschinen  eine  nicht  immer  leicht  zu  befriedigende  Aufgabe.  Die 
Turbinenkammer  soll  nach  Abstellen  des  Wassers  bequem  und  trocknen  Fußes 
betreten  werden  können,  und  wenn  auch  dem  Tageslicht  reichlicher  Eingang  gewährt 
werden  kann,  so  ist  das  doppelt  zu  begrüßen. 

Endlich  möge  noch  auf  den  hohen  Wert  für  die  tadellose  Wartung  der  Maschine 
hingewiesen  werden,  den  eine  wohlgefällige  und  saubere,  auch  das  Auge  des 
Maschinenwärters  befriedigende  Ausführung  aller  Teile  dadurch  hervorruft,  daß 
sie  Lust  und  Liebe  an  der  Anlage  und  an  ihrer  Instandhaltung  weckt  und  fördert. 

IV.   Vorzüge  der  Zentripetal- Vollturbinen. 

Der  oberflächliche  Beobachter  wird  als  einen  Nachteil  der  Zentripetalturbine 
den  Umstand  ansehen,  daß  die  natürliche  Austrittsfläche  des  Laufrades  in  die 
Xähe  der  Achse  gelegt  und  daher  verhältnismäßig  klein  ist  und  daß  deshalb  für 
größere  Schluckfähigkeit  große  Austrittsenergien  mit  gelegentlich  recht  kompli- 
zierten Schaufelformen  »gemischten«  Austritts  verlangt  werden. 

Das  waren  auch  sicherlich  die  Hauptgründe,  warum  man  sich  dieser  Turbinen- 
gattung gegenüber,  und  zwar  gerade  auf  selten  der  Schulgelehrten  so  lange  ab- 
lehnend verhalten  hat. 

Erst  der  praktische  Versuch  hat  gezeigt,  daß  es  möglich  ist,  auch  bei  kom- 
plizierten Schaufelformen  befriedigende  Wasserführung  zu  erzielen,  und  daß  das 
an  gemischte  Zentripetalturbinen  zwanglos  anzubringende  Saugrohr  (Taf.  14,  15, 
20?  32  u.  36)  wohl  in  der  Lage  ist,  einen  Teil  der  Austrittsenergie  aus  dem 
Laufiad  durch  eine  allmähliche  Verzögerung  noch  in  Druckgefälle  umzusetzen  und 
so  der  Energieverwertung  zu  erhalten. 

Cmmerer,  Wasserkraftmaschiaen.  26 
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Damit  hatte   man   aber  gleichzeitig  die  allerwichtigsten  Vorteile  eingeheimst. 

Zunächst  garantiert  das  ins  Unterwasser  eintauchende  Saugrohr  eine  jederzeit 
völlige  Gefällsausnutzung  unabhängig  von  den  Schwankungen  des  Wasserspiegels. 

Es  gestattet  damit  gleichzeitig  die  Aufstellung  der  Turbinen  bis  zu  7  m  über 
dem  Unterwasser  und  gewährt  hierdurch  eine  Zugänglichkeit  der  Anlage  und  eine 
Sicherung  vor  Hochwassereinbruch,  die  nicht  hoch  genug  bewertet  werden  kann. 

Damit  wird  außerdem  die  horizontale  Aufstellung  ermöglicht,  die  bei  großen 
Einheiten  wesentliche  Vorteile  besitzt  (Taf  20 — 24  u.  26 — 41)  wie  auch  eine  be- 
queme Wegfübrung  des  Wassers  bei  ganz  niedrem  Gefalle  erzielen  kann. 

Im  Winter  verhindert  der  Luftabschluß  des  Saugrohrs  auch  bei  abgestelltem 
Betrieb  das  Eindringen  von  kalter  Luft  in  den  Turbinenraum  und  das  Einfrieren 
der  Maschinen. 

Im  Laufrad  bringt  der  kleine  Austrittsdurchmesser  den  Vorteil  kleiner  Umfangs- 
geschwindigkeiten am  Austritt  mit  sich.  Damit  geht  die  kleine  Relativgeschwindig- 
keit Hand  in  Hand.  Hierdurch  werden  die  Austrittswinkel  groß  und  damit  die 
Kanalkonstanten  klein  (vgl.  Abb.  504  u.  505  S.  394).  Die  Krümmung  des 
Schaufelblechs  wird  aus  demselben  Grunde  klein  und  die  Schaufel  kann  ent- 
sprechend kurz  gehalten  werden. 

Die  kleinen  relativen  Austrittsgeschwindigkeiten  haben  aber  auch  zur  Folge, 
daß  bei  wechselnder  Beaufschlagung  die  Umfangskomponenten  der  absoluten  Aus- 
trittsgeschwindigkeit, die  wir  als  Verlust  ansprechen,  klein  bleiben  (Abb.  481,  S.  371), 
ein  Vorteil,  der  erst  bei  stark  »gemischten«  Zentripetalturbinen  verloren  geht. 

Für  die  Regulierung  selbst  aber  ist  die  ungezwungene  Anbringung  der 
Fink  sehen  Drehschaufeln  zwischen  parallelen  Leitradböden  eines  der  wichtigsten 
Momente,  das  allein  schon  für  die  Wertbestimmung  der  Zentripetalturbinen  aus- 
schlaggebend wäre;  denn  sie  stellen  die  bisher  einzig  befriedigende  Regulierung 
für  Vollturbinen  dar,  und  das  Regulierproblem  steht  bei  dem  modernen  Großbetrieb 
an  allererster  Stelle. 

B.  Allgemeine  Anlage  der  Rechnung. 

L  Übersicht. 

Zur  Berechnung  neuer  Turbinen  brauchen  wir  einmal  die  Geschwindigkeiten 
in  der  Umfangsrichtung  [u  und  r„),  die  aus  der  Hauptgleichung  entnommen  werden, 
und  dann  die  Geschwindigkeiten  senkrecht  zur  Umfangsrichtung  (r^)  für  die  mit 
den  zugehörigen  Querschnitten  (F),  die  Kontinuitätsgleichungen  aufzustellen  sind. 

Hierbei  kommen  vor  allem  der  Ein-  und  Austrittsquerschnitt  des  Laufrades 
und  der  Eintrittsquerschnijtt  des  Saugrohrs  in  Betracht.  Die  übrigen  Quer- 
schnitte der  Turbinen  —  z.  B.  des  Leitrades  und  des  Saugrohraustritts  —  können 
im  allgemeinen  ohne  konstruktive  oder  hydraulische  Schwierigkeit  an  obige  Quer- 
schnitte angeschlossen  werden  und  brauchen  daher  im  ersten  Ansatz  nicht  berück- 
sichtigt zu  werden '). 


')  Zur  Nachrechnung  gegebener  und  gebremster  Turbinen  benutzten  wir  (vgl.  S.  274)  neben  der 
Hauptgleichung  und  dem  senkrechten  Eintrittsquerscbnitt  ins  Laufrad  den  Austrittsquerschnitt  und 
die  AustrittsrichtuDg  der  relativen  Geschwindigkeit  Ws. 
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Die  in  der  Hauptgleichung  auftretende  Größe  des  hydraulischen  Wirkungs- 
grades t  würde  zu  ihrer  theoretisch  korrekten  Berechnung  noch  die  Reibungs- 
gleichung verlangen,  die  die  Abhängigkeit  der  Reibung  von  den  sämtlichen  Quer- 
schnitten und  Geschwindigkeiten  in  der  Turbine  darstellt.  Dazu  wäre  eine  ganze 
Schar  neuer  Gleichungen  benötigt  und  die  Aufgabestellung  wäre  für  den  ersten 
Ansatz  einer  Neuberechnung,  wie  auch  andern  Orts  (S.  382)  ausgeführt,  viel  zu 
kompliziert. 

Wir  begnügen  uns  daher,  e  zunächst  schätzungsweise  anzunehmen  und  be- 
halten uns  vor,  eine  Prüfung  unserer  Annahme  nach  Fertigstellung  des  Entwurfs 
vorzunehmen. 

Somit  liegen  zunächst  nur  die  folgenden . vier  Gleichungen  vor: 

1.  Hauptgleichung: 

g/Ie  =  u,c„^  —  u^Cu^  (Gl.  278,  S.  238), 

2.  Kontinuitätsgleichung  für  den  Laufradeintritt: 

Q  =  2D^'7cJd^'C^^  (vgl.  Gl.  406,  S.  326),  (467) 

3.  Kontinuitätsgleichung  für  den  Laufradaustritt: 

Q  =  2B^'7t '  Jb^  '  (p'C,„^  (vgl.  Gl.  410,  41 1,  S.  327),        (468) 

4.  Kontinuitätsgleichung  für  den  Saugrohreintritt: 

Q  =  2JF^'C„:^  (469) 

Wir  haben  somit  viel  mehr  Veränderliche  als  Gleichungen  und  sehen  uns 
daher  vor  die  Schwierigkeit  gestellt,  eine  größere  Zahl  der  fraglichen  Größen 
schätzungsweise  so  anzunehmen,  daß  ein  guter  Wirkungsgrad  erwartet  werden 
darf. 

Dadurch  ist  unserer  Entschließung  und  der  Konstruktionsmöglichkeit  ein  weiter 
Spielraum  vorbehalten,  der  sich  auch  praktisch  in  der  Verschiedenheit  der 
Turbinen  zeigt.  Mit  so  großer  Freiheit  wächst  aber  auch  die  Schwierigkeit 
ihrer  richtigen  Benutzung,  der  nur  der  erfahrene  und  gebildete  Ingenieur  ge- 
wachsen ist. 

Von  den  in  Frage  kommenden  Größen  ist  ff  gegeben,  Q  folgt  bei  wechseln- 
der Beaufschlagung  aus  einer  besonderen  Überlegung  und  e  wird  nach  Festlegung 
der  übrigen  Annahmen  geschätzt. 

Welche  von  den  übrigen  Größen  zweckmäßig  angenommen  und  welche  besser 
berechnet  werden,  hängt  von  den  speziellen  Konstruktionswünschen  ab. 

Ist  z.  B.  die  minutliche  Drehzahl  //  vorgeschrieben,  so  liegt  eine  Bedingungs- 
gleichung zwischen  zwei  der  erwähnten  Größen,  nämlich  zwischen  JD  und  u  vor 
nach  der  Form 

//  =  JJic  -   -  • 
60 

Bevor  ich  nun  den  Konstruktionsgang  bespreche,  der  für  allgemeine  Aufgaben 
zweckmäßig  erscheint,  sei  eine  Berechnung  der  reinen  Zentripetalturbine  ange- 
führt, an  die  sich  eine  übersichtliche  Studie  über  die  günstigsten  Konstruktions- 
annahmen anschließen  läßt. 

26* 
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II.  Berechnung  der  reinen  Zentripetal- Vollturbinen 

(vgl.  Abb.  348,  S.  220). 

Hier  werden,  da  Ein-  und  Austrittsdurchmesser  konstant  sind,  die  Formeln 
für  die  Querschnitte  sehr  einfach.     Unsere  Gleichungen  lauten  dann: 

gH^  =  «,  Cu^  —  «3  Cn^  [278] 

Q  =  D^jtb^'C„^,  [467] 

Q  =  D^7tb^'CP'Cm^  [468] 

(3  =  _?._.^.  fp  .c,„^^  [469] 

4 

wenn  F^^)  durch  —^—  und  ^»,3  durch  ijj  -  rp  -  c^^  ersetzt  wird  (S.  321). 

Wir  haben  also,  da  H  und  Q  gegeben  sind,  €  geschätzt  wird,  noch  vier 
Gleichungen  mit  zwölf  unabhängigen  Veränderlichen: 

Für  die  Frage,  welche  von  diesen  Größen  angenommen,  welche  berechnet  werden 
sollen,  gilt  das  wichtige  Gesetz,  daß  man  diejenigen  Veränderlichen  zunächst  annimmt, 
die  für  eine  bestimmte  Konstruktion  praktisch  in  den  geringsten  Grenzen  wechseln. 

Hierzu  gehört  in  erster  Linie  (/),  das  die  Verengung  durch  die  Schaufelstärken 
am  Laufradaustritt  darstellt,  dann  tp,  das  der  Verzögerung  von  tp  -  c^^  auf  ^«3 
entspricht. 

Cta  soll  für  normale  Konstruktion  und  Beaufschlagung  stets  klein  sein.  Viele 
Konstrukteure  machen  c„^  =  o,  andere  für  zv^z=z  u^^  u^c»^  ="  gHy.^   (vgl.  S.  259). 

c„,^  wird  einerseits  mit  Rücksicht  auf  die  Austrittsenergie  mit  ihren  Verlusten, 
andrerseits  mit  Rücksicht  auf  die  Größe  der  benetzten  Flächen  im  Austritt  gewählt, 
und  das  Verhältnis  von  D^  zu  D^  und  D^  hängt  in  erster  Linie  von  einer  ge- 
wünschten Schnelläufigkeit  bzw.  Drehzahl  ab. 

Einen  Einblick  in  diese  Verhältnisse  gab  uns  der  Abschnitt  über  die  Be- 
dingungen des  günstigsten  Wirkungsgrades  und  wird  uns  auch  die  nachfolgende 
Studie  gewähren. 

Jetzt  soll  zunächst  gezeigt  werden,  wie  einfach  sich  die  Berechnung  einer  reinen 

Zentripetalturbine  gestaltet,  wenn  man  sich  aus  irgend  welchen  Überlegungen  über 

die  Annahme  von  acht  aus  den  zwölf  Veränderlichen  schlüssig  geworden  ist. 

Es  sei  z.  B.  gegeben: 

H  =  2,2^  m  ,     Q  =  OjS  cbm  . 

Es  werde  geschätzt: 

^  £  =  0,78. 

Von  einer  Vorschrift  über  die  Drehzahl  werde  mit  Rücksicht  auf  die  in  dieser 
Richtung  geringe  Bewegungsfreiheit  der  reinen  Zentripetalturbine  abgesehen. 
Dann  mögen  von  den  zwölf  unabhängigen  Veränderlichen  etwa  angenommen 

werden : 

1.  f/  =  o,9 

2.  i/;  =  0,9 

3.  Cu^  =  O 

4.  ^^/a  =  ^a  =  y  2gH  •  x^  =  Vzg  •  2,25  '  o,04  =  ij33  ^/sek 

5.  u^  =  u  =  0,651/2^//=  0,65  y2g-  2,25    =  4,31  m/sek. 


')  Unter  Vernachlässigung  des  Wellenquerschnitts,  der  hier  et\v:a  ^4%  ^'^^  -^3  beträgt. 
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Dazu  drei  Verhältniswerte: 


6.     >,   =  1,25 

A 

7-     75-  =  »,25 
8.     -7^  =  1,0. 

3 


Für  die  Berechnung  genügen  dann  die  obigen  vier  Gleichungen,  und  zwar 
folgt  aus 

gHe  =  //,  c„^  —  u^Cu^  mit  ^-2,25  •  0,78  =  4,3^  '  ^«i  —  «»  •  o 


aus  ß 


Z>:7r 


9-     ^«,  ==  3»99, 


-^3 


Z>!7r 


i/; .  f/)  .  ^^,,  mit  0,8  =  -^—  •  0,9  •  0,9  .  1,33 
^  4 

10.  Z^3  =  0,971  ^"-^0,97,  und  D^  =  1,25  Z>3  =  1,21  '-^  1,2 

aus  Q^=  D^  Jib^'fp  •  fw,  oder  0,8  =  1,20  -  n  -  b^  -  0,9  •  1,33 

11.  ^,  =  0,1775^-^0,18, 

aus  Qr=^  D^  Ttb^'Cm^   mit  -D,  =  1,25  •  />,  =  1,5  und  0,8  =  1,50  tv  •  0,18  •  c^^ 

12.  c„^  =  0,943  . 

Das  liefert  unter  Beobachtung  all- 
mählicher Übergänge  das  Laufradprofil 
Abb.  511,  sowie  das  Eintrittsdreieck 
nach  Abb.  512  mit  den  Winkeln 
a^  =  13O18'  und  (i,  =  71°  16'. 

Für  das  Austrittsdreieck  benötigt 

man  noch  //,  =  ^^xj^  =  4j3i  ■  0,8  = 


\^..._4!^_A 


\ 


..j^-ti 


I 


3,45m'sek.,    das    in    Abb.  513    mit  i^_ 

a,  =  90«  und  {i^  =  2 1°5'  dargestellt  ist.  ^'  4'^ 

Damit  ist  auch  für  die  Bedingung      Abb.  511.  Laufradprofil  der  reinen  Zentripetalturbine. 

kurzer,   aber  allmählich  verlaufender 

Wasserführung  die  Form  und  Zahl  der  Schaufeln  schon  ziemlich  festgelegt. 

Die  im  vorliegenden  Fall  beste  Schaufelform  und  Schaufelzahl  wird  zweck- 
mäßig versuchsweise  bestimmt.     Dabei  ist  nur  die  Frage,  ob  wir  uns  streng  an 


ur4,Jf 


•^  <ipc„ßi53 


^^ 


Abb.  512. 


Abb.  513. 


die  Evolventenform  halten  oder  eine  Zusammenschnürung  des  Strahles  bis  zum 
äußersten  Ende  zulassen  wollen.  In  jedem  Fall  muß  die  Wasserführung  so  ent- 
worfen werden,  daß  ein  möglichst  genaues  Auftreten  der  gewünschten  Winkel  ß^ 
über  den  ganzen  Austritt  erwartet  werden  kann. 
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Mit  Evolventen  erhält  man  für  verschiedene  Schaufelzahlen  etwa  ein  Bild  wie 
Abb.  5 14,  nach  dem  für  mein  Gefühl  s,  =  so  die  beste  Wasserführung  verspricht 


Abb.  514.     Laufrad kanile  verscliiedener  Schiufelzahlen  bei  parallelem  f 


Abb.  515,     Laufradkanälc  vetächiedener  Schaufeliahlen  bei  verengtem  Austritt. 

Bei  keilförmig  verengter  Wasserführung  würde  ich  mich  nach  Abb.  515  für 
j,  =  24  entscheiden. 

III.    Studie  Über   die  günstigsten  Konstruktionsannahmen  für 
reine  Zentripetal- Vollturbinen. 

Im  Abschnitt  II,  S.  381  hatten  wir  die  wichtigsten  Grundsätze  aufgestellt,  die 
zur  Kleinhaltung  der  Reibungsverluste  in  Turbinen  in  Frage  kommen.  Dabei 
bemerkten  wir  häufig,  wie  z.  B.  in  der  Forderung  großer  Krümmungsradien,  aber 
kleiner  Kanallängen,  sich  widersprechende  Konstruktions wünsche,  deren  gegen- 
seitige Abwägung  nur  an  Hand  zahlenmäßiger,  konstruktiver  Durcharbeitung  er- 
folgen kann. 

Eine  solche  Durcharbeitung  soll  im  folgenden  ausgeführt  werden,  und  zwar 
habe  ich  dieser  Studie,  um  einfache  Abmessungen  und  Rechnungen  zu  erhalten, 
eine  reine  Zentripetalturbine  zugrunde  gelegt,  wie  sie  bei  Langsamläufem  annähernd 
anzutreffen  ist. 

Dabei  wurden  für  einige  der  wesentlichsten  Veränderlichen  verschiedene  An- 
nahmen gemacht  und  in  ihrem  Einfluß  auf  den  Wirkungsgrad  untersucht.  Alle 
in  Frage  kommenden  Größen  zu  variieren  schien  nicht  nötig,  da  die  meisten  von 
ihnen  konstruktiv  so  wenig  geändert  werden  dürfen,  daß  wir  sie  als  konstante 
Unterlagen  betrachten  können. 

Als  solche  nehmen  wir  von  den  auf  S.  404  genannten  Größen  an 
c»,  =  o 
'f  =  Oi9 
V  =  0,9 . 
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Weiter  soll,  da   die  reine  Zentripetalturbine  von  vornherein  den  Mangel  hat, 
wenig  Wasser  zu  schlucken,  D^  so  groß  gemacht  werden,  als  mit  einem  guten 
Übergang  des  Wassers  in  die  Axialrichtung  verträglich  scheint. 
Dem  entspricht  etwa  D^\D^  =  1,25. 

Nun  bleiben  noch  acht  Größen,  von  denen  vier  in  unserer  Studie  variiert 
werden,  während  die  letzten  vier  jeweils  zu  berechnen  sind. 

Die  Rechnung  wurde  für  ein  Gefalle  //  =  —  durchgeführt  und  erscheint  am 

übersichtlichsten  an  Hand  der  Tabelle  auf  Tafel  6. 

Man  bemerkt,  daß  die  Untersuchung  für  drei  verschiedene  Wassergeschwindig- 
keiten: 

u^  =  0,707  VigHe  ;     u^  =  0,77  VzgHe  ;     u^  =  0,84  y'igH^ 

durchgeführt  wurde. 

In  jedem  Fall  wurden  dann  vier  verschiedene  Durchmesserverhältnisse 

-^  =  0,9;     -^;  =  o,8;     ^-  =  0,7;     ^  =  0,5 
geprüft 

Dabei  wurden  jeweils  4  "/^  Austrittsenergie  1X3  =  -  -77  =  0,04),  81  \  hydrau- 
lischer Wirkungsgrad  (fi  =  0,81)  und  ein  Breitenverhältnis  b^\b^  =  i  angenommen. 
Nur  beim  Durchmesserverhältnis  A/A  =  0)7  wurden  noch  zwei  andere  Annahmen 
erprobt,  nämlich  einmal  die  Wirkung  einer  größeren  Austrittsenergie  (x,  ^=  0,08) 
mit  Annahme  eines  Wirkungsgradsabfalls  auf  e  =  0,77  und  dann  der  Einfluß 
eines  Breitenverhältnisses  bj^b^  =  1,46. 

Der  Zweck  der  Studie  war  festzustellen,  für  welche  Annahmen  die  Summe 
der  Reibungsverluste  einen  Kleinstwert  annimmt,  und  zwar  wurde  einmal  die  ganze 


c^. 


Austrittsenergie  — ^  als  verloren  angesehen,  wonach 

Ä  =  /?.+  Ä.  +  /?.  =  kj-''^^^-  ^  +  kr  ^^^  ^J  +  0;  [vgl.  454] 

ein  andermal  wurde  angenommen,  daß  bei  x,  =  4  "/^  ein  Druckrückgewinn  von 
1  °  o  und  bei  x^  =  8  **/o  ein  solcher  von  3  ^'/q  erwartet  werden  darf 

Es  mußte  sich  dann  gleichzeitig  herausstellen,  in  welchem  Betrag  der  gerechnete 
Wirkungsgrad  (e')  mit  demjenigen  übereinstimmt,  der  zur  Berechnung  der  Geschwin- 
digkeiten vorläufig  angenommen  werden  mußte  (c). 

Die  Ausrechnung  selbst  erfolgte  entsprechend  den  im  vorigen  Abschnitt  ge- 
gebenen Gleichungen. 

w,  ist  gegeben,  //,  wird  =  //,  -^' ,  c^  folgt  aus  x,  und  damit  für  Cu^  =  o  das 
Austrittsdreieck.  ' 

Das  Eintrittsdreieck  benötigt  außer  7/,  noch  Cuj  aus  c„^  =  ^  und  c,„^  aus 
den  Querschnitten,  indem  ' 

D^  nb^  •  c^^  =  D^  7t b^  -  tf  •  <:,„,  =      ^    -  •  r/)  •  i//  •  Cnt^ 

4 

unter  den  obigen  Annahmen  von  r/^,  «/^,  c^  und  bj[b^. 
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Damit  folgen  gleichzeitig  b^  und  b^  während,  wie  man  sieht,  die  Berechnung 
der  Wassermenge  an  sich  nicht  nötig  wäre.  Die  Laufradprofile  ergaben  sich  nach 
Abb.  5 — 8,  Taf.  6  und  die  Geschwindigkeitsdreiecke  nach  Abb.  3  und  4,  Taf.  6. 

Die  weitere  und  schwierigere  Aufgabe  bestand  anschließend  in  der  Bestimmung 
der  Schaufeldimensionen  bzw.  der  Kanalkonstanten,  die  mehr  oder  weniger 
gefühlsmäßig  erfolgen  muß. 

Dabei  handelt  es  sich  vor  allem  um  die  Aufzeichnung  der  Leit-  und  Laufrad- 
schaufeln, die  bei  der  reinen  Zentripetalturbine  im  Grundriß  unverzerrt  erscheinen. 

Die  beiden  Schaufeln  sollen  das  Wasser  unter  den  Winkeln  a'^  bezw.  ^'2  ent- 
lassen und  daher  unter  diesen  Winkeln  zum  Umfang  endigen. 

Die  Laufradschaufel  soll  gleichzeitig  unter  dem  Winkel  §!i  beginnen,  während 
es  erfahrungsgemäß  besser  ist,  die  Leitschaufel  auch  bei  offenem  Einbau  nicht 
mit  a  =  90°,  sondern  mit  einem  kleineren  Winkel  beginnen  zu  lassen,  da  der  Vor- 
teil kleinerer  Kanalkrümmung  und  geringerer  Kanallänge  den  Nachteil  des  schrägen 
Wassereinlaufs  überragt. 

So  wurden  die  Grundrisse  der  sämtlichen  Leit-  und  Laufräder  aufgezeichnet. 
Für  die  meisten  wurde  Parallelführung  des  Wassers  am  Austritt  gewählt,  indem 
die  Schaufel  bis  zur  Senkrechten  an  die  Nachbarschaufel  nach  der  den  Austritts- 
winkel b^ührenden  Kreisevolvente  ausgebildet  wurde. 

Anschließend  wurde  dann  meist  durch  einen  Kreisbogen  der  Übergang  zu  dem 
am  Schaufeleintritt  erwünschten  Winkel  ausgeführt. 

Ich  begnüge  mich  hier  nur  an  einigen  der  ausgeführten  Zeichnungen  die 
beobachteten  Konstruktionsgrundsätze  hervorzuheben. 

So  wurden  z.  B.  für  DJ[D^  =  0,9,  y.^  =  0,04,  b^  =  ^^  die  Schaufelschnitte  für  die 
drei  Umfangsgeschwindigkeiten  in  den  Abb.  la,  2  a,  3  a  der  Taf.  7,  und  zwar  in 
jedem  Fall  für  verschieden  gewählte  Teilungen  aufgezeichnet.  Die  Änderungen 
der  Schaufelzahl,  der  lichten  Weiten  und  der  Kanalkonstanten  mit  der  Teilung 
wurden  gleichzeitig  in  den  Tabellen  i,  2,  3  und  in  den  Abb.  ib,  2b,  3b,  Taf.  7 
zusammengestellt. 

Man  sieht,  daß  die  Kanalkonstante  bei  zunehmender  Teilung  zuerst  rasch, 
dann  weniger  rasch  abnimmt.  Es  wurde  dann  der  stärker  ausgezogene  Schaufel- 
schnitt zur  weiteren  Behandlung  gewählt,  für  den  die  Kanalkonstante  schon  er- 
wünscht klein  ausfiel,  ohne  daß  die  Schaufelkrümmung  und  die  Wasserführung 
nach  der  Abbildung  zu  Bedenken  Anlaß  geben  konnte. 

In  ähnlicher  Weise  sind  auch  die  Schaufelschnitte  für  I>JD^  =  0,8  und  0,7 
behandelt  worden.  Für  D^jB^  =0,5  ergaben  sich  Schwierigkeiten  bei  Einhaltung 
der  Evolventenfiihrung  im  Austritt,  sobald  die  Umfangsgeschwindigkeit  gesteigert 
wurde.  So  zeigt  Abb.  1  a,  Taf.  8  für  //^  =  o^-jo-j  Vz^Hb  zunächst  noch  den 
normalen  Verlauf  In  Abb.  2  a  mit  //,  =0,77  Vz^Ne  und  noch  mehr  in  Abb  3  a, 
mit  //j  =  0,84  y  2g-Jl6  ist  es  aber  nicht  mehr  gut  möglich,  den  Austrittswinkel  (fg  auf 
den  Eintrittswinkel  ß'r  ohne  Wendepunkt  überzuführen,  wenn  die  Evolvente  bei- 
behalten wird.  Macht  man  sich  von  ihr  frei,  so  verschwindet  die  Schwierigkeit 
in  der  einfachsten  Weise,  wie  der  kurze  und  glatte  Verlauf  der  Abb.  2  a'  und  3  a' 
und  die  entsprechende  Aufzeichnung  der  Kanalkonstanten  in  Abb.  2b  und  3b  zeigt. 

Diese  Schaufelschnitte  sind  daher  gewählt  worden,  und  das  erschien  um  so  un- 
bedenklicher, als  der  Austritt  mit  Evolventen  (vgl.  hierzu  Taf  5  und  Taf.  8,  Abb.  la) 
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keineswegs  in  hydraulischen  Überlegungen,  sondern  lediglich  in  der  bequemen 
Meßbarkeit  der  lichten  Austrittsweiten  begründet  ist  (vgl.  S.  481). 

Schließlich  seien  noch  einige  Leitschaufelschnitte  in  Abb.  4a — 6a,  Taf.  7 
angeführt,  die  für  Z?a/A  =  o>7  und  x,  =  0,08  konstruiert  und  genau  so  behandelt 
wurden  wie  die  Schaufelschnitte  der  Laufräder. 

Was  nun  das  Ergebnis  der  Studie  anbetrifft,  so  sei  auf  die  schon  erwähnte 
Tabelle  der  Reibungsverluste  Taf.  6  und  die  Diagrammdarstellungen  Abb.  i 
und  2,  Taf.  6  verwiesen. 

Hierbei  wurde  für  die  Verluste  im  Leitrad  der  Reibungsfaktor  /v  =  o,oi,  für 

die  Verluste  im  Laufrad  kr  =  0,02  (vgl.  S.  373)  eingesetzt.    Die  Kanalkonstanten 

der  Laufräder  wurden  aus  den  jeweiligen  Originalzeichnungen  berechnet,  die  der 

Leiträder  sind  z.  T.  geschätzt. 

<:' 
Die  Additionderbeiden  Verluste  liefert,  wenn  außerdem  -^,  da  hier  kein  Saugrohr 

vorgesehen  ist,  in  ganzer  Größe  als  Austritts  vertust  hinzugezählt  wird,  die  Summe 
der  Reibungsverluste  (Abb.  i,  Taf.  6).  Die  einzelnen  Kurven  entsprechen  dabei  den 
Durchmesserverhältnissen  0,5  bis  0,9  und  sind  nach  den  Geschwindigkeiten  geordnet. 

Man  bemerkt  ein  Ansteigen  des  Rr  mit  der  Umfangsgeschwindigkeit,  dagegen 
ein  Abnehmen  des  Rj.     (In  der  Abb.  mit  ä«,^  bzw.  A^^  bezeichnet.) 

Das  ist  im  wesentlichen  in  den  Geschwindigkeitsquadraten  wl  bzw.  cS  begründet. 

Bei  der  Reibung  imLaufrad  ist  das  kleinste  Durchmesserverhältnis  am  günstigsten, 
was  sich  wiederum  aus  den  kleinen  Werten  von  «,  und  damit  auch  von  zv^  am 
inneren  Umfang  erklärt;  während  im  Laufrad  die  Sache  wieder  umgekehrt  liegt, 
wo  bei  kleinen  D^\D^  infolge  der  geringen  Wasserförderung  große  benetzte 
Flächen  auftreten. 

Dieselben  Untersuchungen  sollten  dann  auch  noch  für  andere  Breitenverhält- 
nisse und  andere  Austrittsenergien  durchgeführt  werden. 

Ich  habe  mich  damit  begnügt,  den  Einfluß  einer  Vermehrung  von  y.^  auf  0,08 
und  einer  Verkleinerung  von  *,  auf  0,70  für  den  einen  Fall  von  D^jD^  =  0,07 
zu  studieren,  was  in  Abb.  2,  Taf.  6  zum  Ausdruck  kommt. 

Man  bemerkt  hier  eine  Verbesserung  der  Reibungsverhältnisse  sowohl  im 
Lauf-  als  im  Leitrad  durch  die  Vermehrung  von  z^,  sodaß  trotz  dessen  Steigerung 
um  4**/^  der  Gesamtbetrag  der  Reibung  auffallend  gleich  bleibt.  Dazu  bringt 
die  Verkleinerung  von  b^\b^  eine  geringe  Verbesserung  der  Verluste  im  Leitrad. 

Im  großen  und  ganzen  darf  man  daher  sagen,  daß  die  Reibungsverluste,  die 
im  einzelnen  für  die  verschiedenen  Annahmen  recht  verschieden  ausfallen,  doch 
in  ihrer  Gesamtheit  auffallend  ähnliche  Beträge  zeigen. 

Es  ist  diese  Erscheinung  darin  begründet,  daß  sich,  wie  schon  aus  den  Dia- 
grammen bemerkbar  war,  die  Austrittsgeschwindigkeiten  aus  Lauf-  und  Leitrad  ge- 
wissermaßen das  Gleichgewicht  halten  und  daß  die  Geschwindigkeiten,  da  sie  in 
der  Gleichung  für  R  im  Quadrat  auftreten,  für  den  Reibungsverlust  von  besonderer 
Bedeutung  sind. 

Beim  Aufzeichnen  der  Kurven  war  ein  Energierückgewiim  im  Saugrohr  nicht 
einbegriffen.  Daraus  erkennt  man,  daß  in  dem  Maße,  als  mit  einem  solchen 
Rückgewinn  gerechnet  werden  kann,  die  Turbine  mit  8°/o  Austrittsenergie  die 
mit  4'^'^  an  Güte  überragt! 
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Vergleichen  wir  schließlich  noch  nach  den  letzten  Spalten  der  Tabelle  Taf.  6 
das  gerechnete  ß'  mit  dem  geschätzten  Wirkungsgrad  a  nach  Spalte  3,  so  be- 
merken wir  im  Durchschnitt  eine  nicht  schlechte  Übereinstimmung  mit  der  Rech- 
nung. Wir  hatten  bei  x,  =  4°/o  ein  e  =  Si""!^  angenommen  und  finden  nun  im 
Mittel  22  **/o  Reibung  d.  h.  a'  =  78°/^,  wobei  aber  kj  und  kr  reichlich  eingesetzt 
und  kein  Saugrohrrückgewinn  berücksichtigt  worden  war. 

Nur  für  /^a/A  =  o»5  bei  «,  =  0,707  Va  müßte  eine  Korrektur  vorgenommen 
werden,  da  hierbei  R  =  27°/^,  d.  h.  t'  nur  zu  73°/^  berechnet  wurde. 

IV.  Erfahrungswerte  für  Zentripetal- Vollturbinen. 

1.  Einleitendes. 

Den  in  den  Tabellen  A  und  B,  S.  411  und  412  zusammengestellten,  haupt- 
sächlich nach  Ausfuhrungen  der  Praxis  gewonnenen  Erfahrungswerten  möchte  ich 
einige  einleitende  Worte  vorausschicken. 

Die  bequemste  und  sicherste  Art  des  Turbinenbaues  würde  offenbar  darin  be- 
stehen, bewährte  Ausführungen  einfach  nachzuahmen  und  die  augenblicklichen 
Bedürfnisse  der  Industrie  würden  durch  Bücher,  die  in  diesem  Sinne  genaue 
Rezepte  und  Beschreibungen  bringen,  sicherlich  häufig  befriedigt.  Solche  Ver- 
öffentlichungen können  auch  dem  gebildeten  Fachmann  von  Nutzen  sein.  Im 
allgemeinen  und  insbesondere  für  den  angehenden  Ingenieur  wirken  sie  aber 
verderblich,  denn  sie  täuschen  ihn  über  die  vorhandenen  Schwierigkeiten  und 
verleiten  ihn,  Konstruktionsregeln  anzuwenden,  ohne  ihrem  Wesen  auf  den  Grund 
zu  gehen.  Dadurch  klebt  er  am  Buchstaben  und  verliert  die  Fähigkeit,  Wich- 
tiges von  Unwichtigem  zu  unterscheiden.  Gleichzeitig  würde  aber  damit  der  all- 
gemeine Fortschritt  der  Ingenieurwissenschaften  gehemmt  und  sonach  im  letzten 
Grund  auch  die  Industrie  geschädigt. 

Umgekehrt  würde  der  weiteste  Blick  erzielt  und  die  Entwicklung  des  Ingenieurs 
um  so  vielseitiger  und  tiefer  werden,  je  allgemeiner  und  freier  ihm  die  Richtlinien 
zur  Erreichung  seiner  Ziele  gesteckt  wären.  So  könnte  man  die  Bedingung  zur 
Konstruktion  der  Turbinen  in  der  allgemeinsten  Form  etwa  so  aussprechen :  Jede 
Turbine,  die  das  dargebotene  Wasser  ohne  Hemmung  aufnimmt  und  bei  kleinsten 
inneren  Reibungsverlusten  mit  der  im  Untergraben  vorgeschriebenen  Energie 
entläßt,  erfüllt  ihre  Aufgabe  in  vollkommener  Weise;  und  für  ihre  praktische 
Durchführung  bilden  nur  die  aus  der  Hydraulik  gewonnenen  und  in  der  Turbinen- 
theorie niedergelegten  Gesetze  und  Bedingungen  die  Grundlage. 

Aus  rein  menschlichen  Gründen  muß  nun  ein  praktisches  Lehrbuch  des 
Turbinenbaues  zwischen  den  genannten  Extremen,  des  einfachen  Rezepts  einer- 
seits und  der  ganz  allgemeinen  Anwendung  der  Naturgesetze  anderseits,  einen 
Mittelweg  einschlagen,  gezwungen  durch  die  zeitliche  Inanspruchnahme  der  Stu- 
dierenden oder  allgemein  ausgesprochen  durch  >die  Kürze  des  menschlichen 
Lebens«,  die  nicht  gestattet,  daß  ein  jeder  die  sämtlichen  Erfahrungen  der  übrigen 
Menschheit  für  seine  Person  wiederhole. 

Dazu  kommt,  daß  auch  im  Turbinenbau  für  viele  »Erfahrungen«  die  theo- 
retische Begründung  noch  unvollkommen  ist  oder  gelegentlich  ganz  fehlt.  Da 
würden   wir  sicherlich  eine  Unterlassung  begehen,  wollten  wir  auch   in  solchen 
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Fällen  nur  das  aus  unsrer  Theorie  Entwickelbare  gelten  lassen  und  uns  gegen- 
über anderweitigen  Erfahrungen  deshalb  ablehnend  verhalten,  weil  sie  bisher  nicht 
streng  erklärt  werden  konnten,  wiewohl  ja  in  manchen  andern  Disziplinen  des 
menschlichen  Lebens  ein  solches  Verfahren  fälschlicherweise  als  das  »streng 
wissenschaftliche«  bezeichnet  wird.  Im  Gegenteil,  hier  wird  die  Ehrfurcht  vor 
dem  Tatsächlichen  zur  Pflicht  und  die  Bescheidenheit  zu  einer  Tugend. 

Unter  solchen  Erwägungen  mögen  nun  die  nachfolgenden  Erfahrungswerte 
aufgenommen  werden,  zu  deren  Anwendung  ich  noch  besonders  hervorheben 
möchte,  daß  sie  tatsächlich  weiter  nichts  sind,  als  Erfahrungs werte,  d.  h.  keine 
Naturkonstanten,  die  ängstlich  eingehalten  werden  müssen,  sondern  Größen  be- 
haftet mit  allem  Unvollkommenen  menschlicher  Erfahrung,  die  nicht  nur  durch 
neuere  Studien  stets  vervollkommnet  werden  müssen,  sondern  die  auch  nach  den 
bisherigen  Erfahrungen  oft  in  weiten  Grenzen  verschieden  gewählt,,  und  zwar  mit 
Erfolg  verschieden  gewählt  wurden. 

2.  Aufbau  der  Erfahrungswerte. 

Die  Erfahrungswerte  sind  nach  den  spezifischen  Drehzahlen  th  (S.  295)  der 
Turbinen  geordnet.  Ihr  Aufbau  schließt  sich  einem  Berechnungsgang  an,  den 
ich  auch  in  den  folgenden  Konstruktionen  anwende  und  der  mit  dem  im  vorigen 
Abschnitt  erwähnten  im  wesentlichen  übereinstimmt. 


Tabelle  A.  Erfahrungswerte  für  Zentripetal-Vollturbinen  von  0,4m  Durchmesser 

bei  günstigster  Drehzahl  «^. 


I.  Lange  Schaufeln  |i 


Spalte 


6 

r 

) 
10 

II 
12 

'3 

i; 

20 


n. 


150    200    250 


300 


U  .  — ^^^    56,7  58,3  61,7  68,5 


'A  =;^ -^  C^l     o»62  1,07  1,56 
'      1000  i  \n\)  ;;  ^ 


^i/j   in  0/0 


in 


0/ 


«/ 


in7o 
in  o  o 
'<i     in  0/0 

Uiju 

UjD 

in  o/, 


84 

85 
86 

80 
84 


82 

84 

85 
80 

84 


79 
78 
78 

67 
78 


1,89 

76 

77 

75 
66 

75 


1,18  1,20  1,0311,00 
i»36  i»39  i,i8!i,io 
0,67'  0,69  0,73  o»8i 
0,18  0,28  0,440.49 


3.50 
1,00 


4,oo|  4,50;  5,00 
0,98  0,940,90 


0,61 1  0,73 

0,35  0'35 
'-hl 2  4-30 


0,84  0,95 
0,200,18 


5 


II.  Halblange  Schaufeln 


8 


50 
49,1 

0,12 

67 

66 

70 

66  ' 

68  I 

1,09! 

1,20! 

0,58 
0,07 
2,40 
1,00 

0,38 

0,38 
-78 


Xa 


/o 


+40  +48 

0,16  0,16  0,160,17  !o»i6 
0,88  o,8S  0,880,88  0,88 
6,10  6,70  6,907,10    3,30 


75 
51,6 

0,21 

75 
75 
77 
72 

75 
i,ii 

1,25 

0,61 

0,08 

-2,60 

1,00 


100 


53,3 


1^0 


57,5 


0,33    0,61 


80 
81 
82 
76 
80 

1,13 
1,30 
0,63 
0,10 
2,90 
1,00 


0,44  0,50 

I 
0,40  0,41 


84 

85 
86 

80 

84 
1,18 

1,36 

0,68 

0,18 

3.50 
1,00 

0,61 


—62 
0,16 
0.88 


—31 

0,16 

0,88 


4,00.  4,70 


!0,35 

+  9 
'  0,16 

0,88 

6,00 


III.  Kurze  Schaufeln 


9 

10 

200 

250 

58,3 

61,7 

1,05 

1,47 

84 

82 

84 

83 

86 

83 

79 

75 

84 

83 

1,18 

1,12 

1,34 

1,27 

0,69 

0,73 

0,28 

0,38 

4,00 

4,50 

0,98 

0,94 

0,73 

0,84 

0,35 

0,32 

+25 

+33 

0,16 

0,16 

0,88 

0,88 

7,20 

8,60 

II 


12 


13  !  14 


1,78 

0,62 

81 

84 

82 

85 

79 

86 

61  1 

80 

80; 

84 

1,03 

1,18 

1,15 

1,36 

0,81 

0,67 

0,48 

0,18 

5,00 

3,50 

0,90 1 

1,00 

0,95  i 

0,61 

0,27 

0,35 

+39 

+  9 

0,17! 

0,16 

0,88; 

0,88 

10,60 

6,10 

300  M  I^O  I  200 

ü   ; 
68,5 1 56,7  60,1 


1,01 

82 

84 

85 
80 

84 
1,20 

1,39 
0,71 
0,27 
4,00 

0,95 

0,74 

0,35 

4-20 

0,16 
0,88 
7.90 


250 

66,8 

1,33 

79 
81 

81 

77 
82 

1,20 

1,39 

0,79 
0,33 
4,50 
0,90 

0,88 

0,36 
-h28 
0,16 
0,88 
10,60 


15 


300 


16 


350 


77,0 

93,0 

1,50 

1,46 

76 

73 

77 

73 

75 

64 

66 

44 

78 

67 

«,15 

1,00 

1,29 

1,08 

0,91 

1,10 

0,36 

0,37 

5,00 

5,50 

0,85 

0,80 

1,04 

1,27 

0,40 

0,45 

+34 

+37 

0,17 

0,18 

0,88 

0,88 

13,70 

16,70 
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Tabelle B.  Erfahrungswerte fürZentripetal-VoUturbinen von o,4mDurchmesser 

bei  größter  Drehzahl;/« 


Zeile 
I 

2 

3 
4 
5 
6 

7 


I.  Lange  Schaufeln 


II.  Halblange  Schaufeln 


Spalte 


nt 


o 


QmjQ 


m. 


Um\uo 

cmij^  in  % 

<r»»3/^  in  o/o 
eniij^  in  % 


1 

2 

3 

4  i  5 

1 

'  6 

75 

7 
100 

8  1  9   10 

II 

12 

13 

150 

200 

I    ■' 
250  300   50 

150  '  2CX> 

250 

300 

150 

200 

1,13 

1,18 

1,20 

1,18  1,02 

1,04 

1,07 

I.I3 

1,18 

1,20 

1,18  1,13 

1,18 

0,98  1,01 1  1,04  1,07  0,91 

1        1 

0,93 

0,94 

0,98   1,01 

1,04  1,07 

0,98 

1,01 

I1I5 

1,19 

1,22 

1.20  1,06 

1,08 

1,10 

i»X5l  i»i9 

1,22 

1,20 

i»i5 

1,19 

74 

73 

72   71   76 

76 

75 

74   73 

72 

71 

74 

73 

78 

80 

79   73  j  71 

73 

75 

78   80 

79   73 

78 

80 

73 

68 

50 

25 

67 

68 

70 

73 

73 

67 

57 

i  73 

73 

III.  Kurze  Schaufeln 


14   I  IS      16 


250 

300 

350 

1,20 

1,18 

1,04 

1,04 

1,07 

i,ii 

1,22 

1,20 

1,10 

72 

71 

70 

79 

73 

0  ' 

3J 

67 

57 

34 

Zunächst  bemerkt  man  aus  den  Tabellen,  daß  Erfahrungswerte  für  drei  ver- 
schiedene Schaufelformen  angegeben  sind,  die  als  »lange«,  »halblange«  und 
»kurze«  Schaufeln  unterschieden  werden  und  in  den  Abb.  427c,  d,  und  e,  S.  314 
schematisch  dargestellt  sind. 

Die  spezifische  Drehzahl  ;/,  betrifft  jeweils  die  spezifische  Drehzahl  bei  voller 
Beaufschlagung  und  bei  normaler  Drehzahl.  Bekanntlich  kann  Ug  durch  Steigerung 
der  Drehzahl  über  den  normalen  Betrag  noch  wesentlich  erhöht  werden  und  die 
Praxis  hat  von  dieser  Möglichkeit  häufig  Gebrauch  gemacht.  Die  Werte  der 
Tabelle  B  betreffen  den  Betriebszustand  bei  dieser  gesteigerten  spezifischen 
Drehzahl  f;.f«,  deren  Grenze  aber  nicht  bei  ihrem  absoluten  Maximum,  sondern 
da  festgelegt  wurde,  wo  der  Wirkungsgrad  bis  gegen  70°/^  heruntersinkt  (vgl. 
Kurven,  Abb.  440 — 443,  S.  332). 

An  zweiter  Stelle  von  Tabelle  A  steht  die  Einheitsdrehzahl  wf  (Gl.  375,  S.  293), 
dann  folgt  die  Einheitswassermenge  Ql  (Gl.  377,  S.  293). 

An  vierter  Stelle  kommt  der  Wirkungsgrad  eij^  bei  voller  Beaufschlagung, 
der  dazu  dient,  Vs  für  eine  Neukonstruktion  zu  berechnen,  für  die  Gefälle,  Wasser- 
menge und  Drehzahl  bestimmt  sind,  indem  (S.  292 ff.): 


71 


N,= 


Qy-He 
75 


//  \H 


Das  geschieht  zunächst  durch  probeweises  Einsetzen  eines  vorläufigen  Wir- 
kungsgrades, da  ja  ;/,  von  vornherein  nicht  bekannt  ist. 

Die  Zeilen  5  bis  8  geben  dann  die  bei  den  Beaufschlagungen  Q^^  ß^,  ßj/* 
und  öi/a  zu  erwartenden  Wirkungsgrade.  Aus  ihnen  kann  entschieden  werden, 
ob  die  Höhe  der  Wirkungsgrade  für  den  der  betreffenden  Turbine  zukommen- 
den Regulierbereich  genügt,  wobei  fiir  veränderliches  Gefalle  die  verschiedenen 
Wassermengen  zuvor  auf  ein  gleiches  Gefalle  reduziert  werden  müssen  und  wobei 
man  nicht  nur  den  Wechsel  der  Beaufschlagungen,  sondern  auch  ihre  zu  er- 
wartende Häufigkeit  samt  den  jeweiligen  wirtschaftlichen  Werten  der  Leistung  ins 
Auge  zu  fassen  hat. 

Dabei  ist  zu  beachten,  daß  die  garantiegemäß  zu  verarbeitende  Wassermenge 
zur  Sicherheit  um  einen  gewissen  Betrag  unterhalb  der  maximalen  Schluckfähigkeit 
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Q^  der  betreffenden  Turbinengattung  liegen  muO,  der  je  nach  der  Art  des 
Betriebs  zu  3  °/o  bis  7  °/o  von  Qm  *)  angenommen  wird. 

Ergeben  diese  Voruntersuchungen  kein  befriedigendes  Ergebnis  für  die  bei 
dem  Wechsel  der  Beaufschlagung  zu  erwartenden  Wirkungsgrade,  so  muß  ent- 
weder eine  andere  Drehzahl  fiir  die  Turbine  verlangt,  oder  es  muO  nach  dem 
Beispiel  auf  S.  380  eine  stärkere  Unterteilung  der  Gesamtwassermenge  der  Anlage 
in  einzeln  regulierbare  Aggregate  durchgeführt  werden. 

Im  Anschluß  hieran  wird  diejenige  Wassermenge  festgelegt,  fiir  die  die  Be- 
rechnung des  Laufrades  durchgeführt  werden  soll.  An  sich  wäre  hierfür  natürlich 
jede  im  Regulierbereich  der  Turbine  liegende  Wassermenge  gleichberechtigt.  Wir 
wissen  aber,  daß  für  gewisse  Beaufschlagungen,  nämlich  ß^  ^^^^  ö<i  di^  Ver- 
teilung der  Wassermengen  über  die  Austrittskante  besonders  einfach  wird  (vgl. S.  346). 
Diese  Beaufschlagungen  eignen  sich  sonach  in  besonderer  Weise  zur  Berechnung 
der  Austrittsdimensionen  des  Laufrades.  Über  ihr  Verhältnis  zur  maximalen  Be- 
aufschlagung Qm  geben  die  Spalten  9  und  10  Auskunft. 

Soll  der  ganze  Regulierbereich  der  Turbine  ausgenutzt  werden,  was  die  Regel 
bildet,  so  läßt  man  die  größte  Beaufschlagung  der  Turbine  einschließlich  der 
oben  genannten  Sicherheit  mit  Q„t  zusammenfallen.  Dann  würde  z.  B.  eine  hori- 
zontale Turbine  für  Q=  i  cbm/sek  für  1,07  cbm/sek  größte  Beaufschlagung 
zu  konstruieren  sein  und  ihre  Beaufschlagung  ßj^  würde  sich  nach  dem  Tabellenwert 

2.  B.  für  lange  Schaufeln  und  «,  =  150  mit  >, -  =  1,18  zu  -^-  =  0,905  cbm/sek 
ergeben. 

Es  kommen  aber  gelegentlich  auch  Turbinen  vor,  denen  eine  gleichbleibende 
oder  nahezu  gleichbleibende  Wassermenge  zur  Verfügung  steht.  Sie  wird  man 
so  konstruieren,  daß  diese  Wassermenge  Q  mit  der  Beaufschlagung  des  besten 
Wirkungsg^des  zusammenfallt,  also  im  obigen  Beispiel  etwa  für  Q  =:  Q^  oder 

ß  =  |Ö«  =  |-i,i8-Öi. 

Ist  aber  Q^  (bzw.  ß<i)  einmal  festgelegt,  so  beginnt  die  eigentliche  Aufgabe 

des  Konstrukteurs. 

Aus  der  gegebenen  Drehzahl  folgt  aus  Zeile  11,  mit  u  =  —=-. —  nach 

Djin 
u  =      — 
60 

der  Turbinendurchmesser  D  und  mit  ihm  nach  Zeile  1 2  aus  -^ ,  die  Turbinen- 
breite Ä 

Zur  Aufzeichnung  des  Laufradprofils  benötigt  man  dann  vor  allem  den  Saug- 
rohrdurchmesser D^ ,  an  den  es  sich  anzuschließen  hat,  und  der  aus  Zeile  1 3  nach 

^3  •  ^-3  =  -4--  •  ^-3  =  öx   mit  ^p^=\ 

gefunden   wird,   wenn   eine   Verengung   des    Saugrohrquerschnitts    durch   einen 
Wellendurchmesser  d^  nicht  stattfindet,  andernfalls  die  Gleichungen  entsprechend 

iD^  7t       al7t\  ^  J        ^2*3  /       . 

(l 4-)  ^-3    =    01        "^^         ^=^3,-  (470) 

')  Etwa  2^/0  bei  geradem,  7%  bei  gekrümmtem  Saugrohr. 
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Der  Übergang  vom  Durchmesser  D  auf  D^  wird  durch  das  Kranzprofil  {K.P, 
Abb.  516)  vermittelt,  zu  dessen  Entwurf  die  Zeilen  15,  17  und  18  einen  losen 
Anhalt  bieten. 

Aus  15  folgt  der  äußerste  Austrittsdurchmesser  D,^  als 
60  ■  u,„ 


Bis  zu  ihm  soll  sich  das  Kranzprofil  unter  dem  Winkel  <5,  (Zeile  17]  in  einer 

"  '7":'"  -Ol  erstrecken,  die  in  kleiner  Abrundung  an  dem 
Leitraduntersatz  {U.P.),  in  größerer 
Abrundung  an  das  Saugrohrprofil  [S.V.) 
angeschlossen  wird  (Abb.  516,  vgl. 
auch  Abb.  487), 

Dabei  wünscht  man,  daü  das  Kranz- 
profil beim  Durchschneiden  des  Durch- 
messers D^a^=D  annähernd  senkrecht 
auf  dem  freilich  erst  später  zu  kon- 
struierenden Eintrittsprofil  E.P.  stehe. 
Das  Bodenprofil  [B.P.]  berührt  das 
Profil  des  Leitraddeckels  [D.P)  und 
leitet  in  einem  oder  in  zwei  Kreisbogen 
zur  Achse  oder  zur  Welle  über. 

Die  Austrittskante  sollte  nicht  über 
den  Durchmesser  Z*,^  hinausfallen  und 
nicht  unter  den  Durchmesser  Z*,,.  her- 
eingezogen werden,  der  aus  Zeile  16 
zu  berechnen  ist. 

Zur  weiteren  Fesllegung  der  Aus- 
Abb,  516.    Die  Bezeichnungen  im  Laufradprofil.       trlttskante  müssen  die  Flutprofile  ein- 
gezeichnet und  die  Austrittsquerschnitte 
der  einzelnen  Teilturbinen,  bzw.  die  der  Wassermenge  Q^  entsprechenden  Wasser- 
geschwindigkeiten Cg,^  berechnet  werden,  wobei  der  Verengungskoeffizient  <p  nach 
Spalte  19  geschätzt  werden  darf. 

Es  zeigt  sich  dann,  ob  die  Größen  "'  =  /.^  den  Betrag  übersteigen,  der 
für  sie  nach  Spalte  20  zulässig  ist.  * 

Ist  dies  der  Fall,  so  ist  die  Austrittskante  zu  erweitern,  auch  darf  man  im 
Notfall  kleine  Überschreitungen  der  in  den  Spalten  15 — 20  angegebenen  Werte 
unbedenklich  zulassen. 

Die  Eintritts  kante  wurde  früher  meist  parallel  zur  Achse  durch  D^  =  D  gelegt 
Man  erhält  aber  meist  günstigere  Seh  au  fei  flächen,  wenn  man  die  Eintrittskantc 
auf  ein  D^.<iD^^  (Abb.  516)  zurücknimmt.  Hierfür  sind  Erfahrungszahlcn  in 
Zeile  14  durch  D^.jD,^  bzw.   ?/,^./;(,_^  angeführt. 

Schließlich  zeigt  Tabelle  B  auf  Seite  41?,  in  welcher  Weise  sich  die  spezi- 
fischen Drehzahlen,  Wassermengen,  Umfangsgeschwindigkeiten  und  Wirkungs- 
grade ändern,  wenn  man  die  in  Tabelle  A  angegebenen  Turbinen  mit  gesteigerter 
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Drehzahl  laufen  läßt.  Dabei  sind  die  Normalwerte  der  Tabelle  A  mit  dem  Index  o 
(Optimum)  von  den  gesteigerten  Werten  mit  dem  Index  ni  (maximum)  unter- 
schieden. Man  bemerkt,  wie  mit  der  Steigerung  der  Umfangsgeschwindigkeit 
(Zeile  4)  und  der  Wassermenge  die  spezifische  Drehzahl  (Zeile  2)  in  etwas  ge- 
ringerem Maße  wächst,  da  gleichzeitig  der  Wirkungsgrad  bei  voller  Beaufschlagung 
zurückgeht.  Die  Wassermengen  (Zeile  3)  nehmen  bei  Langsamläufern  ab,  bei 
Schnelläufern  infolge  der  Zentrifugal- 
wirkung zu. 

Damit  ist  der  auf  den  angeführten 
Erfahrungswerten  beruhende  Teil  der 
Laufradkonstruktion  beendet. 

Hier  möge  nur  noch  darauf  hin- 
gewiesen werden,  daß  sich  die  an- 
geführten Erfahrungswerte  mit  Rücksicht 
auf  den  S.  299  f.  ausgeführten  Einfluß  der 
Turbinengröße  streng  genommen  nur 
auf  eine  bestimmte  Ausführungsgröße 
beziehen  können. 

In  den  vorliegenden  Tabellen  und 
Diagrammen  sind  Turbinen  mit  Durch- 
messer i?  =  0,4  m  vorausgesetzt. 
Größere  Ausführungen  genießen  sonach 
gegenüber  den  Tabellenwerten  eine 
entsprechende  Sicherheit,  während  für 
kleinere  Ausführungen  entsprechende 
Abzüge  zu  machen  sind. 

Zu  genauerer  Umrechnung  können  die  auf  S.  303  abgeleiteten  Berechnungs- 
formeln verwendet  werden. 

Hiemach  ist  zunächst 

0,015 


l>'(IZ(l^(lßQß1PVt^VV2fl       V      3fim 


Abb.  517.    Änderung  des  Wirkungsgrades  mit  dem 
Laufraddurchmesser    für    ähnliche    Turbinen    ver- 
schiedener Güte. 


0,12  + 


^  =  I  —  (l  —  O 


0,12  + 


Vo,0275  D 
1^0,0275/^' 


wenn  der  Rauheitsfaktor  =0,015  und  der  hydraulische  Einheitsradius  im  Mittel 
=  0,0275  gesetzt  werden. 

Diese  Formel  ist  zur  leichteren  Benutzung  in  Diagramm,  Abb.  517,  dargestellt, 
wo  die  Abhängigkeit  des  e  von  D  für  verschiedene  Werte  von  e'  bei  Z?'=  0,4 
in  Kurven  zum  Ausdruck  kommt. 

Hat  man  danach  den  Wirkungsgrad  e  der  neuen  Turbinengröße  mit  Durch- 
messer D  bestimmt^  so  ergeben  sich  nach  S.  304  die  Einheitswassermengen  Ql 


und  die  Einheitsdrehzahlen  n{  um   y  —j^  die  spezifischen  Drehzahlen  um  \-t\ 

(e  \^/a 
— r  I      gesteigert. 
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Zur  leichteren  Berechnung  sind  diese  Verhältniszahlen  in  der  folgenden  Tabelle 
und  im  Diagramm  (Abb.  518)  für  gebräuchliche  Werte  von  -r  zusammengestellt. 


t 

7 


(■»■' 


07  Qs  Qp  to  v  n  tsH- 

Abb.  518.  Potenzen  von  eje'  nach  cjc'  geordnet. 
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0.585 
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0,756 

0,716 
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1,190 

1,233 

1,258 

i,3H 

1,320 

1,398 

1,389 

1,482 

Schließlich  seien  noch  die  folgenden  Bemerkungen  zu  den  Erfahrungswerten 
beigefügt. 

Aus  der  Aufstellung  fiir  lange,  halblange  und  kurze  Schaufeln  bemerkt  man, 
in  wie  verschiedener  Weise  man  bisher  in  der  Praxis  vorgegangen  ist.  Die  Lauf- 
räder mit  langen  Schaufeln  suchen  die  Schnelläufigkeit,  die  entsprechend  Gl.  (402), 
S.  314  dargestellt  werden  kann  als 

«X  =  «I  •  [/  Qi^y =  nl  y  Ql 


€ 


7 


(471) 


75  '     ""     75 

vor  allem  durch  die  Steigerung  der  Einheitswassermenge  zu  erzielen,  während  bei 
den  Laufrädern  mit  kurzen  Schaufeln  die  Einheitsdrehzahl  möglichst  gesteigert 
wird.  Dazwischen  stehen  die  Laufräder  mit  halblangen  Schaufeln,  die  im  ganzen 
den  besten  Erfolg  zu  haben  scheinen,  deren  Schaufelflächen  aber  weit  schwieriger 
zu  entwerfen  und  herzustellen  sind,  wie  die  der  Laufräder  mit  kurzen  Schaufeln, 
und  die  ganz  hohen  spezifischen  Drehzahlen  nicht  erreichen,  die  man  mit  den 
letzteren  erzielt  hat. 


C.  Berechnung  und  Konstruktion  der  Laufräder. 

I.  Rechnungs-  und  Konstruktionsgang  eines  Normalläufers  mit 

halblangen  Schaufeln'). 

1.  Yorbemerkungen. 

Von  der  Gesamtwassermenge  Qg^  die  dem  Laufrad  zugeleitet  wird,  fließt,  wie 
wir  S.  250  gesehen  haben,  nur  die  VVassermenge  Q  Arbeit  abgebend  durch  die 
Laufradkanäle,  während  sich  die  Wassermenge  ß^,,  die  als  Spaltverlust  bezeichnet 
wurde,  durch  den  Spalt  und  die  Wasserlöcher  andere  Wege  sucht. 


»)  Für  die  technische  Durchführung  dieser  Konstruktionen  vgl.  den  fünften  Teil  B  bis  E  S.  3o8fF. 
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Danach  müßte  der  Durchlaß  der  Laufräder  um  etwas  geringer  (i — 2  °/o)  be- 
messen werden,  als  der  der  Turbine  zu  Gebote  stehenden  Wassermenge  entspricht. 
Das  geschieht  aber  mit  Rücksicht  auf  die  unvermeidlichen  Ausfuhrungsfehler  in 
der  Werkstätte  nicht.  Man  berechnet  im  Gegenteil  die  Laufräder  noch  für  eine 
größere  Wassermenge  als  Q^  um  völlig  sicher  zu  gehen,  daß  die  garantierte 
Leistung  auch  bei  unvorherzusehenden  kleinen  Störungen  erreicht  wird.  Zu  groß 
dürfen  die  Laufräder  aber  auch  nicht  gebaut  werden,  da  sonst  die  Wirkungsgrade 
bei  kleinen  Beaufschlagungen  leiden.  Nach  praktischen  Erfahrungen  wählt  man 
die  der  Laufradberechnung  zugrunde  zu  legende  Wassermenge  Q  etwa  3 — 7  °l^ 
größer  als  die  zu  garantierende  Wassermenge  ß'j  und  zwar  gelten  3  °/o  für  vertikale 
und  7°/o  für  horizontale  Turbinen. 

Somit  haben  wir  für  jeden  Beaufschlagungsgrad  die  Werte  der  Wassermengen 
zu  unterscheiden,  die  der  Laufradberechnung  zugrunde  liegen,  und  die  wir  mit  ö, 
ö- ,  Q^  usw.  bezeichnet  hatten,  von  den  Garantiewerten,  die  natürlich  kleiner  sind 
als  die  ersteren,  und  deren  Größtwert  wir  mit  Q\  deren  wirtschaftlich  beachtens- 
werten Kleinstwert  wir  mit  Q"  bezeichnen  wollen*).  Der  Wert  ß/>  die  Gesamt- 
wassermenge spielt  hier  mit  Rücksicht  auf  die  Sicherheitskoeffizienten  keine  Rolle 
und  ist  erst  wieder  bei  der  Diskussion  der  ausgeführten  und  gebremsten  Turbine 
in  Betracht  zu  ziehen. 

2.  Festlegen  der  Wassermenge  des  senkrechten  Austritts  (QJ  ffir 

ein  Laufrad. 

Die  größte  Beaufschlagung  der  zu  entwerfenden  Turbine  sei  zu  ß'  = 
1,44  m^/sek  beim  Gefälle  H=  16,9  m  festgelegt.  Die  kleinste,  wirtschaftlich  in 
Betracht  kommende  Wassermenge  betrage  ö"=  0,56  m^/sek  bei  H  =  18,6  m, 
die  minutliche  Drehzahl  sei  n  =  605  i.  M. 

Zu  vorläufiger  Klärung  der  in  Frage  stehenden  Turbinengattung  berechnen 

wir  ihre  spezifische  Drehzahl  «,  unter  Annahme  eines  Wirkungsgrades  von  75°/o, 

wonach  mit 

1,44         ^,, 
ßi  =  z^=^  =  0,35 
Vi6,9 

und 

605 
;/!  =  ---- =147 
yi6,9 


n,  =  m .  Vio  •  ßi  =  147  •  V3,5  =  275, 

was  sich  nach  Tabelle  A  S.  41 1  leicht  erreichen  läßt.    Die  Beaufschlagung  wechselt 
zsvischen 

Q[  =  0,35  und   Qi=  --^'A-  =0,13   d.  h.  um  das  -^  =  0,372 fache. 

>i8,6  0,35 

Dabei  kann  für  die  kleinste  Beaufschlagung,  wie  sich  aus  den  Zeilen  4  bis  8  der 
Tabelle  A  ergibt,  ein  befriedigender  Wirkungsgrad  nicht  mehr  erwartet  werden. 

*;  Für  ein  wirtschaftlich  genau  bewertetes  Projekt  kommen  auch  die  dazwischenliegenden  Beauf- 
schlagungen mit  ihren  jährlichen  Betriebszeiten  in  Betracht.  Hieraus  entwickelte  Kalkulationen,  be^ 
denen  die  Wirkungsgrade  der  Turbinen  schon  näher  bekannt  sein  müssen,  bringe  ich  in  den  Vor- 
lesQDgen  über  Wasserkraftanlagen. 
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Wir  fuhren  deshalb  die  Turbine  mit  zwei  Laufrädern  aus  und  geben,  zum 
Zweck  unabhängiger  Regulierbarkeit,  jedem  derselben  ein  eigenes  Saugrohr  (vgl. 
Abb.  4,  Taf.  20) '). 

Dann  sinkt  die  spezifische  Drehzahl  eines  Rades  auf  —^zLi-  =  1 94,5  und  seine 

y  2 

Beaufschlagung  Q\  auf  - —  ^       =  0,175,  sodaß  die  Teilbeaufschlagung  öi'  =  o,i3 

2  -1/16,9 

das    *         =0,744  fache  der  vollen  Beaufschlagung  beträgt,  was  sehr  günstig  ist. 

In  Ermanglung  besonderer  wirtschaftlicher  Untersuchungen  legt  man  nun  die 
den  besten  Wirkungsgrad  versprechende  Beaufschlagung,  die  annähernd  mit  ßi  zu- 
sammenfällt (vgl.  S.  345),  wenn  möglich  in  die  Mitte  zwischen  die  Beaufschlagungs- 
grenzen und  erhält  damit 

^  0,175-4-0,13 

Qi^=-—  J       =0,15^5- 

Das  ist  aber  nur  dann  möglich,  wenn  das  in  Frage  stehende  Laufrad  die  not- 
wendige Steigerung  von  Q_^  bis  zu  der  größten  verlangten  Wassermenge  einschließ- 
lich der  obenerwähnten  Sicherheit  zuläßt,  d.  h.,  wenn  wir  hier  eine  horizontale 
Turbine  mit  7°/^  Sicherheit  ausführen,  von  ßi^  auf  öi  =  ^^7 '  Qi  somit  von 
0,1525  auf  1,07-0,175  =  0,187,  d.h.  auf  das  1,23  fache. 

Ob  dies  möglich  ist,  zeigt  die  Tabelle  A.  Dazu  rechnen  wir  jetzt  unter  Be- 
rücksichtigung des  für  die  vorläufige  spezifische  Drehzahl  aus  Zeile  4  für  halblange 
Schaufeln  entnommenen  Wirkungsgrades  von  84  ^/^  den  genaueren  Wert  von  th  als 


7is  =  ni    ]/  10  Qi =  147  1/  10  •  0,187  •  -^—  =210, 

^  0)75  ^  '  0,75 

dafür  zeigt  der  aus  Zeile  9  nach  Spalten  9  und  10  interpolierte  Wert   nur  eine 

Steigerungsfähigkeit  von  7y^=  iji?»  während  -~-  1,23  betragen  sollte. 

Somit  muß  Qi^  größer  gewählt  werden,  und  zwar  mindestens,  — wenn  Qi  =  o^iS] 
mit  öl     zusammenfallen  soll  —  zu 

n  öl  0,187  . 

Qi  I  = = ^  =  o»  1 60, 

^        1,17         1,17 

wodurch  die  Laufradgröße  im  wesentlichen  festgelegt  ist. 

3.  Bestimmung  des  Kranz-  und  Bodenprofils. 

Wir  wählen  hier  die  Laufradkonstruktion  mit  halblangen  Schaufeln,  da  sie  bei 
fis  =  210  noch  nicht  zu  schwierig  werden  und  die  besten  Wirkungsgrade  er- 
warten lassen. 

Hierfür  geben  uns  die  zwischen  Spalte  9  und  10  interpolierten  Werte  der 
Tabelle  A  einigen  Anhalt.  Wir  führen  die  Berechnung  dabei  für  Q^  durch,  obwohl 
jede  Wassermenge,  deren  Geschwindigkeitsverteilung  auf  die  einzelnen  Teilturbinen 
bekannt  bzw.  gegeben  wäre  (z.  B.  Q^  Zeile  10),  diesem  Zweck  in  gleicher  Weise 
dienen  könnte. 


'1  Eine  andere,  gedrungenere,  aber  weniger  einfache  Lösnng,   derselben  Frage  zeigt  die  Hoch- 
wasserturbine (Taf.  19). 
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AuOerdem  rechnen  wir  mit  dem  Gefälle //=  1/2^,  da  hierbei  einige  Verein- 
fachungen eintreten. 

Damit  wird  D  =  dm  =    ^   -    =  0,0422  ,      C  =  —  —  =  0,0361 , 

yzg  ^      Vzg 

und 

n  =    —  =  33,2  • 

yig 

Aus  Zeile  1 1  der  Tabelle  ergibt  sich  nun  in  Verbindung  mit  der  Drehzahl 
der  Turbinendurchmesser  Z?  =  i?,^,  indem 

u  ^  Ditn 

U  =  -r-=^-^-  =  0,695  =  — z — 
VzgH  60 

und' 

^       o,6q5  •  60 

D  =    ---^ =  0,400  m  ■ 

^  •  33,2 

Die  Turbinenbreite  B  wird  nach  der  Erfahrungszahl  von  B/D  Zeile  1 2  zu  etwa 

B  =  -^'  D  =  0,31    0,40  =0,124 

angenommen. 

Aus  Zeile  13  folgt  X3  =4,1°/^^  C3  =  V'0,041  =  0,202 ,  und  damit  unter  Vor- 
aussetzung konstanter  Durchflußgeschwindigkeit  im  Saugrohrquerschnitt  F^ 

Q^ 0,0361 

Bei  der  zu  entwerfenden  Turbine  soll  die  Turbinenwelle  das  Saugrohr  durch- 
dringen, somit  ist  dessen  entsprechende  Verengung  in  Berücksichtigung  zu  ziehen. 

Zur  Bei'echnung  des  Wellendurchmessers  cL^, ')  bestimmen  wir  die  größte 
Leistung  eines  Laufrads  als 

j^^Q'7'J^'^  ^  1,07    0,72  «  1000  •  16,9-0,835  ^         pg 

75      "'  75  '  ^       ' 

Wird  diese  Leistung  durch  das  Saugrohr  geleitet  und  eine  Steigerung  des 
Drehmoments  A/d  beim  Festbremsen  der  Turbine  auf  den  1,6  fachen  Betrag  an- 
genommen, so  folgt 

nr  .       60  •  75      A^  ,  .       A^  .  .145  , 

Md  =  1,6  •  —       -  —  =  I  6  •  716  •  —  =  1,6  •  716  .  ^  -  =  275  krai 


F^=  — ^  =  -^-^^ —  =  0,179. 
3       c,         0,202 


und  mit 


7t 

Md  =  —  '  d'^'kd  fiir  kg  u.  cm,  k^  =  400  kg/cm 

3  

cm 


dann  wird  mit 


^„  =1 /i^ .  £2122.  =  ^^  :^  7,0 

1/     TT  400 


? 


^3=    . .   =0,179 


4     ""     4 
Z>3  ::r  0,48  ^3=  240  mm  . 

'   Näheres  auf  S.  518. 
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Außerdem  legen  wir  nun  gleich  einige  wichtige  Konstruktionsgrößen  nach  den 
Zeilen  14  bis  20  unsrer  Erfahrungswerte  fest,  wonach  sich  durch  entsprechende 
Interpolation  zwischen  den  Spalten  9  und  10  ergibt: 


14)  A/  =  ,;-  •  ^  =  0,97  •  400  =  0,390         r^.  =  195  mm  , 


.                j.          II.« -öo       0,75.60 
15  A«  =  -^=—L^ =0,431         ^3^=  215  mm, 

.f.\  n        ^r^^      0,345  •  60 

'^)  ^--^"^TTT^^    TT.  33,2    ^^^^^^        "^"^    ^^^^^'^ 

17)  c).  =  26«, 

18)  la=     ty'D     =0,161-0,4  =  0,064  =      64  mm, 

19)  f/)  =  o,88, 

20)  '''-aj^=  7,53X- 

Nunmehr  beginnt  die  Aufzeichnung  des  Laufradprofils. 

Wir  wählen  dazu  einen  handlichen  Maßstab,  der  gestattet,  die  Strömungslinien 
leicht  mit  freier  Hand  einzuzeichnen  und  mit  einem  Blick  zu  übersehen.  Hierfür 
dürfte  eine  Größe  der  Zeichnung  von  20  cm"*  bis  40  cm",  je  nach  der  Eigenart 
des  Konstrukteurs  zu  empfehlen  sein. 

Wir  zeichnen  nun  (Abb.  i,  Taf.  2)  zunächst  die  Endpunkte  der  Durch- 
messer  D  =  D^^,   D^jy    Z?a^,   D^.^  Z>3  und   d^,  von   der   Achse,   sowie  die  der 

Breite  B  durch  gestrichelte  Linien  parallel  bzw.  senkrecht  zur  Achse  ein. 

Der  nächste  Schritt  ist  dann  die  Überführung  der  oberen  Leitradbegrenzung 
an  die  Achse  bzw.  an  die  Welle,  die  der  unteren  an  den  Saugrohrdurchmesser  D^^ 

Der  erstere  ist  in  der  Praxis  in  verschiedener  Weise  ausgeführt  worden,  vgl. 
die  Abb.  282 — 285  S.  198.  Meistens  benutzt  man  einen  Kreisbogen,  der  die 
beiden  Begrenzungen  berührt.  Rückt  die  Laufradnabe  dabei  zu  hoch,  so  legt 
man  auch  den  Kreismittelpunkt  etwas  nach  außen  oder  man  verwendet  zwei 
Kreisbögen. 

In  Abb.  I,  Taf.  2  ist  ein  Kreisbogen   mit  dem  Mittelpunkt  im  Achsenabstand 

^  eingetragen. 

Von  besonderer  Wichtigkeit  ist  aber  die  Überführung  des  Leitraduntersatzes 
zum  Saug^ohrdurchmesser.  Die  Krümmungsradien  sollen  dabei  nicht  zu  klein 
sein.  Das  gilt  weniger  für  den  Eintritt  ins  Laufrad,  wo  die  absolute  Wasser- 
geschwindigkeit stark  schraubenförmige  Richtung  hat,  als  für  die  Wandbegren- 
zung nach  dem  Laufradaustritt,  wo  sich  das  Wasser  nahezu  in  der  Leitlinie  des 
Profils  beweg^.  Gerade  in  diesem  letzten  Punkte  ist  (vgl.  Abb.  446,  S.  337)  früher 
viel  gefehlt  worden. 

Weiter  soll  das  Wasser  in  einer  konischen  Erweiterung  austreten,  die  einen 
Druckrückgewinn  durch  Wasserverzögerung  erwarten  läßt.  Dazu  ist  der  Winkel  b^ 
klein  zu  halten.  Auch  hierbei  konnte  man  häufig  übertriebene  Konstruktionen 
sehen  (Abb.  285,  S.  98). 
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Andrerseits  wird  durch  rasches  Ausbiegen  von  d^  der  WasserdurchlaO  sehr 
gesteigert,  so  daß  man  sich  zu  einem  Mittelwert  von  d^  entschließen  wird,  der 
mit  ;/,  wächst,  etwa  wie  er  in  der  Erfahrungstabelle  Zeile  17  angegeben  ist. 

Schließlich  ist  die  Länge  4  des  äußersten  Flutprofils  von  Bedeutung.  Sie 
fällt  infolge  der  heruntergezogenen  Austrittskant'e  des  Normal-  und  besonders  des 
Schnelläufers  viel  kürzer  aus  als  die  übrigen  Flutprofile,  und  ist  deshalb  maß- 
gebend fiir  die  Schaufelzahl  und  somit  auch  für  die  benetzte  Fläche  des  Lauf- 
rades. Ein  Profil  mit  zu  kurzem  4  benötigt  eine  sehr  große  Schaufelzahl,  die  bei 
den  langen  innen  liegenden  Wasserwegen  erhebliche  Reibungs- 
verluste zur  Folge  haben  muß.  Auch  fiir  /«  findet  sich  daher 
ein  Erfahrungswert  in  der  Tabelle. 

Für  die  genannten  Werte  zeichnen  wir  nun  das  Laufradprofil 
etwa  in  der  in  Abb.  i,  Taf.  2  angedeuteten  Weise  ein,  wobei 
wir  nicht  vergessen  wollen,  daß  die  angegebenen  Werte  keine 
Naturgesetze,  sondern  nur  Richtlinien  sind.  Dabei  empfiehlt  es 
sich,  bei  ^,  und  g^  Kreisbögen  anzuwenden,  den  Übergang  aber 
durch  gerade  Linien  auszufiihren.  g^  soll  nicht  an  eine  axiale 
Richtung,  sondern  in  D^  an  die  normale  Saugrohrerweiterung 
anschließen,  q^  kann  die  Axiale  durch  D  berühren  (Abb.  519a) 
oder  auch  schneiden.  Im  letzten  Falle  läßt  man  (wie  in  Abb.  i 
u.  2,  Taf.  2)  die  Eintrittskante  entweder  am  oberen  Schnitt 
[Abb.  519b),  oder  wie  neuerdings  von  Briegleb,  Hansen  &  Co.  ausgefiihrt^) 
(vgl  Abb.  528,  S.  440),  am  unteren  Schnitt  (Abb.  519c)  berühren,  wodurch  die 
Schaufelfläche  an  Einfachheit  gewinnt,  eine  größere  Baulänge  des  Laufrades  aber 
in  Kauf  genommen  werden  muß. 


Abb.  519. 


4.  Flutprofile  und  Austrittskante. 

Zur  Schaufelkonstruktion  zerlegen  wir  das  Laufrad  etwa  in  4  Teillaufräder,  die 
bei  öl  die  gleiche  Wassermenge  verarbeiten  sollen.  Demnach  teilen  wir  zur 
Einzeichnung  der  Flutprofile  (vgl.  S.  325)  die  Breite  j5,  sowie  den  Querschnitt 
F3  in  vier  gleiche  Teile  (Abb.  i,  Taf.  2).    Das  fuhrt  bei  ersterer  auf  die  Breiten 

JB  =  —  =  317   bei  letzterem  auf  die  Durchmesser  D^^  =  D^,  D^^^y  D. 
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An  die  entsprechenden  Einteilungen  werden  nun  die  Flutprofile  I — V  in  einem 
ersten  Entwurf  nach  Gefühl  herangelegt,  die  in  Abb.  i  lang  und  dünn  gestrichelt 
zu  erkennen  sind,  und  wobei  man  dafür  sorgt,  daß  die  Jb^  im  Sinne  einer 
gleichmäßigen  Änderung  von  ^«^  von  D^.  nach  D^^  kontinuierlich  abnehmen. 

Sie  geben  den  Anhalt  zur  ersten  Einzeichnung  der  Austrittskante,  die  von  dem 
erwähnten  Durchmesser  Z^2^  =  0,431  zum  Durchmesser  Z^,^.  =  0,198  so  geführt 
wird  (dünn  gestrichelt  Abb.  i,  Taf  2),  daß  der  Winkel  ;'  (vgl.  Abb.  i)  möglichst 
90°  beträgt. 

Wollte  man  das  Austrittsprofil  von  D^^  ausgehend  streng  nach  dem  Grundsatz 
y  t=  90°  [AP*  in  Abb.  i,  Taf.  2)  einzeichnen,  so  würde  D^.  im  allgemeinen  nicht 
erreicht,  auch  würden  die  inneren  Flutbahnen  unverhältnismäßig  lang.  Man 
zieht  das  Profil  deshalb  lieber  (nach  A  P")  etwas  in  die  Höhe  und  überzeugt  sich 
zweckmäßig  durch  zwischenliegende  (gestrichelte)  Flutprofile  [aa^  bb)^  daß  an 
keiner  Stelle  der  zulässige  Kleinstwert  von  y  (etwa  20")  unterschritten  wird. 

Auf  der  Austrittskante  werden  nun  die  Flutprofile  dem  Gesetz  entsprechend 
verschoben,  nach  dem  sie  das  Wasser  durchfließen  soll. 

Wir  nehmen  für  ßi  konstante  Austrittsgeschwindigkeit  an.  Dann  müssen  die 
Q^  entsprechenden  Flutprofile  (unter  Annahme  eines  gleichbleibenden  Verengungs- 
koeffizienten if)  konstante  effektive  Austrittsquerschnitte  Jb^  -  D^ti  auf  der  Aus- 
trittskante ausschneiden. 

Die  erste  Einzeichnung  ergibt  für  die  4  Wasserstraßen  (vgl.  Abb.  i). 

Ä)  Jb^'  D    7t  =  0,0335 
B)  Jb^  '  D  '  7C  =^  Oj0349 


und  ihre  Summe 


C)  Jb^  '  D  '  7t  =^  0,0318 

D)  Jb^ '  D  -  7t  ^^  Oj0352 


::?.  Jb^' D ' 7t  =  0,1354. 

Jetzt   korrigieren    wir   die    Flutprofile    so,    daß   die   einzelnen    Wasserstraßen 

rund  Z>3  -  Jb^  =    ^  =  0,01080  aufweisen,  was  durch  die  stark  gestrichelten 

Linien  (Abb.  i)  zur  Darstellung  kommt,  und  prüfen  mit  Hilfe  des  Verengungs- 
koeffizienten (jp  =  0,88  (Zeile  19),  ob  die  gewünschte  kinetische  Austrittsenergie 
X,    =  0,0753  (Zeile  20)  annähernd  eingehalten  ist. 

Wir  finden 

D^  0,0361       

.^»1  ~  Yjbjy,  7t -cp-  ^354"- ^88  "~  ""'^"^^ 
und  somit 


< 


=«. 


1  ==  "2^^-  =  ''1  =  °'°92  =  9,2°/o  , 


während  nach  Tabelle  /.^     etwa  7,53°/o  betragen  sollte. 

Um  den  letzteren  Wert  einzuhalten,  stehen  verschiedene  Wege  zu  Gebote, 
von  denen  ein  jeder  aber  nur  mit  Vorsicht  einzuschlagen  ist,  da  er  uns,  sobald 
wir  auf  ihm  zuweit  gehen,  zu  neuen  Nachteilen  führt. 

Erstens  können  wir  die  Austrittskante  weiter  zum  Saugrohr  herunterziehen, 
wodurch,  wie  man  aus  Abb.  i  bemerkt,  die  Jb^^  sowie  die  Z>,  der  äußern  Teil- 
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turbinen  unmittelbar  vergrößert  werden.  Nachteilig  ist  dabei  die  Verlängerung 
besonders  der  mittlem  Flutprofile. 

Sehr  wirksani  wird  die  Austrittsfläche  vermehrt,  wenn  man  den  Durch- 
messer D^^  vergrößert.  Doch  soll  man  auch  hierin  Maß  halten,  da  die  gleich- 
zeitig vergrößerten  Umfangs-  und  Relativgeschwindigkeiten  auf  den  Wirkungsgrad 
ungünstig  einwirken. 

Ein  Heben  des  Bodenprofils  und  eine  Vergrößerung  von  D^.  haben  zum 
gleichen  Zweck  keine  Bedeutung,  da  das  Produkt  Jb^  •  D^  hierbei  fast  ungeän- 
dert  bleibt  und  da  das  Wasser  nach  dem  Austritt  stets  verzögert  werden  muß. 

In  unserm  Beispiel  haben  wir  uns  damit  begnügt,  wie  in  dem  ausgezogenen 
Profil  zu  erkennen  ist,  die  Austrittskante  herunter  zu  ziehen,-  wodurch  sich  der 
gewünschte  Querschnitt  nach  entsprechender  Verschiebung  der  Flutprofile  aus 

B)  Jh, 

C)  Jb, 

D)  Jb, 

ZU 

3.  JL 


D^'  7t  =  0,03810 
D^'  7t  =  0,03800 
D^'  7t.  =  0,03805 
D^'  7t  ^=  0,03805 


0,0361 


D^-  7t  =  0,15220 
ergeben  hatte.  «. 

Mit  w  =  0,88  wird  jetzt  C-    =  v   iL'    r-T =  — -^-"—^  =  Oj^t  und 

'  •'  »1  2,J0^'D^'7t'{p  0,1522.0,88 

z,   =  c'    =0,0755,  was  mit  dem  Tabellenwert  z^    =0,0753  genügend  genau 

1 
übereinstimmt. 

Somit  ist  nunmehr  nur  noch  die  Bedingung  der  Wasserverzögerung  nach  dem 
Austritt  zu  prüfen.  Für  die  äußeren  Teilturbinen  zeigt  der  bloße  Augenschein 
ihre  Erfüllung.  Für  die  innerste  Teilturbine  berechnen  wir  einige  Produkte 
Jl\  '  D^ .  bzw.  Jö^  •  r^ .  Aus  den  eingeschriebenen  Zahlenwerten  der  Abb.  i 
zeigt  sich  aber,  daß  der  Querschnitt  eine  Verengung  aufweist.  Somit  muß  noch 
eine  Verschiebung  der  Flutprofile  durchgeführt  werden,  was  dann  auf  ihre  end- 
gültige Festlegung  in  Abb.  2,  Taf.  2,  führt,  in  der  sowohl  die  verlangten  Aus- 
trittsquerschnitte als  auch  die  Verzögerungen  nach  dem  Austritt  erreicht  sind. 

5.  Schaufelschnitte  und  Eintrittskante. 

An  die  Flutprofile  werden  nun  nach  S.  325  die  in  der  Austrittskante  be- 
rührenden Kreiskegel  gelegt  (Abb.  2,  Taf.  2)  und  in  der  Papierebene  abgewickelt 
Abb.  4 — 8). 

Die  jeweUigen  Umfangsgeschwindigkeiten  u^  ergeben  sich  rechnerisch  oder 
graphisch  aus  der  Linie  u  in  Abb.  2,  und  liefern  dann  im  Diagramm  (Abb.  9) 
mit  c^  die  verlangten  Austrittswinkel  ^^ ,  die  wir  unmittelbar  an  den  Abwick- 
lungen I  bis  V  antragen  [!^^  =  ^\Y). 

Um  zu  entscheiden,  welche  Schaufelwinkel  /:?',  bei  den  verschiedenen  Flut- 
bahnen zur  Ausfuhrung  kommen  sollen,  da  die  Wasserwinkel  '^^  sich  mit  der 
Beaufschlagung  ändern  (vgl.  S.  353),  konstruieren  wir  im  Diagramm  Abb.  9,  Taf.  2, 
nach  S.  278   die  Wege  der  Spitzen  der  Eintrittsdreiecke  für  c  +  x,  =  konstant, 

*",  In  Tafel  2  (Abb.  4—8)  sind  die  ^^3    zur  Vereinfachung  an  den  Normalen  zu  Umfangs-  und 
Kelativrichtung  eingetragen. 


424  Sechster  Teil.     Konstruktionslehre  der  Zentripetal-Vollturbinen  [Francis-Turbinen). 

wobei  €^  zur  Sicherheit  =  ^j^,  d.  h.  €j_  =  84,2°'o  (Zeile  5)  und  x,  =  7,53°/o  an- 
genommen werden. 

Das  liefert  für  die  verschiedenen  D^  und  J6^ ,  bzw.  u,  und  c«,  (vgl.  Kurve 
der  Cwj  Abb.  2)  die  eingezeichneten  Eintrittsparabeln. 

Die  Beaufschlagungsgrenzen  werden  dabei  auf  den  einzelnen  Parabeln  an- 
genähert durch  die  Eintrittsvertikalen  V,  festgelegt,  die  sich  aus  dem  Austritts- 
dreieck für  den  Schwerpunkt  des  effektiven  Austrittskantenprofils  (vgl.  S.  360)  er- 
mitteln lassen*).  Für  die  Wassermenge  Q^  sind  die  Ein-  und  Austrittsdreiecke  in 
der  Abb.  9  ausgezogen  wiedergegeben.  Man  bemerkt,  daß  die  Winkel  ß^  einem 
mittleren  Wert  der  in  Frage  kommenden  Beaufschlagungen  zwischen  Q'  und  Q" 
entsprechen,  sowie  daß  sie  fiir  die  verschiedenen  Flutbahnen  nahezu  gleich  aus- 
fallen. Wir  wählen  daher  ihren  Mittelwert  von  j^^  =  75°  für  die  ganze  Schaufel 
konstant. 

6.  Schaufelfläche. 

Nach  diesen  Vorarbeiten  beginnt  nun  die  eigentliche  Kunst  des  Turbinen- 
konstrukteurs: das  Ausarbeiten  der  Schaufelfläche. 

Die  Schaufelfläche  soll  bei  guter  Wasserführung  möglichst  kurz  und  möglichst 
eben  sein  und  der  Querschnitt  zwischen  2  Schaufeln  soll  sich  gegen  den  Aus- 
tritt möglichst  rasch  verjüngen. 

Dabei  muß  sich  nach  S.  389  wl  —  z«^i  >  «9  —  u]  ergeben,  wenn  die  »wirk- 
same Verzögerung«  und  mit  ihr  ein  Hinausdrängen  der  inneren  Teilturbinen  ver- 
mieden werden  solP). 

Um  das  zu  überblicken,  sind  die  Abwicklungen  der  Schaufelschnitte  je  fiir 
zwei  benachbarte  Schaufeln  auszufuhren.  Dabei  sind  sowohl  die  Änderungen  der 
Breiten  Jd,  als  auch  die  Verzerrungen  zu  beachten,  welche  die  Abwicklungen 
erleiden.  So  besitzt  z.  B.,  was  vorgreifend  bemerkt  sei,  die  Abwicklung  der 
Flutbahn  III  (Abb.  6,  Taf.  2)  eine  reichlich  genügende  Querschnittsverjüngung, 
obwohl  dies  auf  der  Kegelabwicklung  nicht  sichtbar  ist  (Äquidistante!),  da  sich  die 
wirkliche  Flutfläche  in  ihrem  Profil  (Abb.  2,  Taf.  2)  stark  nach  außen  erweitert. 

Wir  beginnen  die  Aufzeichnung  der  Abwidklungen  mit  der  ersten  Flut- 
bahn (Abb.  4),  die  uns,  da  ihre  Profillänge  wesentlich  kleiner  ist  als  die  der 
anderen  Flutbahnen,  gleichzeitig  die  Schaufelzahl  s^  liefern  soll.  An  ß^  wird  die 
Evolvente^)  angeschlossen  und  etwa  bis  4/2  fortgeführt.     Daran  schließt  sich  der 

Übergang   zum    Eintrittswinkel   ß",    der   nach    cotg/i',' =  cotg/JJ -^  (S.  322)  zu 

=  0,268  ^-^  =  0,244  und  ß"  =  76°  15'  berechnet  ist.  Die  strichpunktierten  Linien 

geben  die  Schaufelabwicklungen  für  s^  =  n  und  ^^  =  13.  Wir  entscheiden  uns 
für  5,  =  12  (Abwicklung  gestrichelt  bzw.  ausgezogen),  wobei  eine  nach  S.  3  89  f. 
befriedigende  Kanalform  erzielt  wird,  und  legen  damit  die  Teilungen  auch  der 
übrigen  Abwicklungen  fest. 

')  Eine  genauere  Bestimmung  der  Beaufschlagungsgrenzen  müßte  nach  den  auf  S.  353  erwfthnten 
Methoden  ausgeführt  werden. 

2)  Daß  das  eintreten  kann,  zeigen  deutlich  die  Versuche  von  Ellon,  Abb.  449,  S.  338. 

3)  Über  die  Gründe,   die  Abwicklung  der  Flutbahn  im  Austritt   nach   einer  Evolvente  zu  führen, 
vgl.  S.  408. 
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Diese  werden  nun  ebenfalls  entsprechend  den  auf  S.  389  f  gemachten  Aus- 
führungen für  die  jeweiligen  Winkel  ß^  und  ß'[  zur  Darstellung  gebracht,  wobei 
zunächst  nur  die  gute  Wasserführung  im  Auge  zu  behalten  ist. 

Erst  in  zweiter  Linie  geht  man  dazu  über,  auch  die  gegenseitige  Lage  der 
einzelnen  Abwicklungen  und  damit  die  Schaufelfläche  selbst  festzulegen.  Zu  dem 
Zwecke  schneidet  man  die  Schaufel  durch  die  schon  auf  S.  310  erwähnten  Axial- 
ebenen. Viele  Schnitte  anzuwenden  erhöht  die  Genauigkeit  der  Zeichnung  und 
Ausführung  nicht.  Im  allgemeinen  genügen  4  Schnitte  pro  Schaufelteilung.  Wir 
tragen  sie  bei  o,  i,  2,  3,  4  usw.  in  den  Grundriß  und  in  die  Abwicklungen 
Abb.  3—8  ein  imd  prüfen,  wie  in  Abb.  6,  Taf.  i,  geschehen,  etwa  an  einem  kleinen 
Hilfsdiagramm  oder  einfacher  gleich  im  Schaufelgrundriß,  Abb.  3,  Taf.  2,  über 
wieviele  Axialschnitte  sich  unsre  Schaufel  erstrecken  dürfte. 

Manche  Konstrukteure  sind  der  Ansicht,  daß  die  Austrittskante  in  einen 
Axialschnitt  gelegt  werden  soll  (z.  B.  angenähert  in  Abb.  286  u.  Abb.  2,  Taf.  25), 
und  man  darf  wohl  zugeben,  daß  in  solchem  Fall  die  durch  die  Umlenkung  des 
Wassers  auf  die  Schaufelfläche  ausgeübte  Druckwirkung  die  Strömung  weniger 
stört,  als  in  dem  Fall  der  löffeiförmig  weit  herausgezogenen  Schaufelfläche  (z.  B. 
Abb.  290),  wo  der  Druck  gewissermaßen  seitlich  ausweichen  kann. 

Andererseits  läßt  sich  aber  die  Schaufel  durch  ein  Hinüberziehen  der  Aus- 
trittskante über  mehrere  Axialschnitte  oft  so  wesentlich  einfacher  zur  Herstellung 
und  eleganter  in  der  Wasserführung  konstruieren,  daß  es  nicht  angebracht  wäre, 
von  diesem  Hilfsmittel  nicht  in  mäßigen  Grenzen  Gebrauch  zu  machen. 

In  besondrer  Weise  kommt  uns  jedoch  noch  weiter  zu  statten,  daß  auch  die 
Eintrittskante  nicht  in  einen  Axialschnitt  gelegt  werden  muß.  Hier  kann  viel- 
mehr durch  ihre  geschickte  Krümmung  nicht  nur  die  Gefahr  der  Gußspannungen 
behoben,  sondern  auch  die  Überführung  des  Wassers  in  die  Austrittsrichtung  so- 
wie die  Herstellung  der  Schaufelfläche  wesentlich  erleichtert  werden.  Das  letztere 
prüft  man  nach  Einzeichung  der  Axialschnitte  in  den  Aufriß  durch  einen  Zylinder- 
schnitt nach  S.  326  und  Abb.  4,  Taf.  i. 

Nach  diesen  Erwägungen  geht  man  mit  der  Aufzeichnung  der  Schaufelfläche 
zweckmäßig  in  3  Schritten  so  vor,  daß  man  zunächst  die  Eintrittskante  in  eine 
Axialebene  legt  und  von  ihr  aus  die  Austrittspunkte  der  Flutbahnen  im  Grund- 
riß jeweils  auf  den  zugehörigen  Austrittsdurchmessern  einzeichnet,  was  in  Abb.  3, 
Taf.  2,  durch  die  Punkte  (I)  (II)  (III)  .  .  .  gekennzeichnet  ist.  Darauf  müssen 
diese  Punkte,  die  im  allgemeinen  auf  einer  Zickzacklinie  (strichpunktiert)  liegen, 
so  verschoben  werden,  daß  ihre  Verbindungslinie  eine  allmähliche  Krümmung 
aufweist  (strichdoppelpunktiert),  und  schließlich  kann  man  diese  Krümmung  noch 
dadurch  glätten,  daß  man  ihr  durch  eine  entsprechende  Krümmung  der  Eintritts- 
kante entgegen  kommt. 

Dabei  darf  die  im  zweiten  Schritt  erwähnte  Verschiebung  der  Austrittspunkte 
natürlich  nur  in  Beachtung  der  gleichzeitig  in  den  Abwicklungen  entstehenden 
Änderungen  durchgeführt  werden.  Zunächst  wird  man  versuchen,  die  erwünschten 
Änderungen  in  der  Zahl  der  Axialschnitte  durch  Änderungen  der  Krümmungs- 
radien zu  erzielen  (Abb.  4 — 8,  ausgezogen  statt  gestrichelt).  Wo  das  nicht  aus- 
reicht, braucht  man  nicht  ängstlich  zu  sein,  die  Parallelführung  im  Austritt,  die 
man  im  allgemeinen  anstrebt  (vgl.  S.  408),  in  geringem  Maße  zu  verlassen  (das  ist 
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z.  B.  in  Abb.  5,  Taf.  3,  geschehen),  oder  auch  den  Eintrittswinkel  ß"  um  ein 
geringes  zu  ändern  (z.  B.  Abb.  4  u.  5,  Taf.  3).  Das  letztere  wird  ja  nur  ergeben, 
daß  der  »glatte«  Eintritt  für  die  betreffende  Flutbahn  bei  einer  andern  als  der 
zuerst  angenommenen  Wassermenge  stattfindet,  und  das  ist  im  allgemeinen  kein 
erheblicher  Nachteil; 

Kommt  man  aber  mit  den  angeführten  Hilfsmitteln  noch  nicht  zum  erwünschten 
Ziel,  so  bleibt  noch  übrig,  die  Austrittskante  zu  verlegen  oder  schließlich  auch 
am  Laufradprofil  selbst  kleine  Änderungen  vorzunehmen. 

Im  allgemeinen  werden  dadurch  die  ersten  Rechnungsgrundlagen  nicht  um- 
gestoßen. Im  vorliegenden  Beispiel  wurde,  um  die  Austrittskante  noch  ebener  zu  ge- 
stalten, die  Eintrittskante  aus  der  Axialebene  herausgezogen,  worüber  eine  seit- 
liche Ansicht  mit  anschließendem  Zylinderschnitt  Z-Z  (Abb.  2,  Taf.  2)  den  ersten 
Anhalt  bot.  Aus  dieser  wurden  die  Längen  am  Umfang  ^/i ,  ^/n  . . .  entnommen, 
um  welche  dann  die  Abwicklungen  im  Grundriß  (Abb.  3)  gedreht  wurden. 

So  sind  die  Aus-  und  Eintrittskante  durch  die  ausgezogenen  Linien  vorläufig 
festgelegt,  und  es  beginnt  nun  der  letzte  Teil  unsrer  Aufgabe:  die  Übertragung 
der  Axialschnitte  (^Z,,  i,  2,  3  .  .  .)  in  den  Aufriß  bzw.  die  Konstruktion  der 
Achsnormalschnitte  (ä,  6,  c,  d  ,  .  ,)  im  Grundriß.  Diese  Aufgabe  wurde  genau  ent- 
sprechend der  auf  S.  3 1 1  gegebenen  Anweisung  durchgeführt.  Dabei  ist  nur  zu 
beachten,  daß  die  Axialschnitte  im  Aufriß  möglichst  wenig  gekrümmt  verlaufen 
und  die  Flutbahnen  möglichst  unter  rechtem  Winkel  schneiden  sollen.  Dasselbe 
gilt  für  die  Achsnormalschnitte  im  Grundriß,  doch  darf  man  in  beiden  Fällen  nicht 
vergessen,  daß  diese  Bedingung  nur  dann  von  Bedeutung  ist,  wenn  der  betreffende 
Schnitt  angenähert  ein  Normalschnitt  durch  die  Schaufelfläche  ist. 

Werden  diese  Forderungen  durch  den  Entwurf  nicht  erfüllt,  so  sind  genau 
dieselben  Hilfsmittel  anzuwenden,  die  wir  schon  bei  Festlegung  der  Austritts- 
kante kennen  gelernt  hatten.  In  unsrem  Fall  zeigen  die  Axialschnitte  im  Auf- 
riß (Abb.  2,  Taf.  2  gestrichelt)  zwischen  Flutbahn  I  und  II  zu  scharfe  Krümmungen, 
dazu  verläuft  der  Einguß  in  das  Kranzprofil  nicht  senkrecht.  Beides  läßt  sich  in 
günstigster  Weise  durch  ein  Herunterziehen  der  Austrittskante  bei  I  (Abb.  2  u.  4) 
verbessern,  was  auf  die  ausgezogene  Kante  und  die  ausgezogenen  Schnitte  der 
der  Abb.  2  und  3  fuhrt. 

Schließlich  wird  man  noch  durch  Einzeichnen  des  schon  erwähnten  Zylinder- 
schnittes Z'Z  prüfen,  wie  sich  der  Übergang  der  Eintrittskante  in  die  Schaufel- 
fläche vollzieht.  Das  ist  in  Abb.  2,  Taf.  2,  geschehen  und  läßt  einen  befriedigenden 
Verlauf  erkennen. 

7.  Nachrechnung  und  Prüfung  des  Laufrades. 

Nach  Fertigstellung  der  Schaufelzeichnung  ist  die  Nachrechnung  des  Wasser- 
durchlasses entsprechend  dem  auf  S.  323  gegebenen  Beispiel  auszufuhren. 

Dazu  sollte  eine  Prüfung  der  Wasserverteilung  auf  die  einzelnen  Teilturbinen 
bei  wechselnder  Beaufschlagung  (vgl.  S.  353)  und  eine  Feststellung  der  Wasser- 
menge erfolgen,  bei  der  die  innerste  Teilturbine  keine  effektive  Bieschleunigung 
mehr  aufweist  und  die,  bei  der  sie  nicht  mehr  fördert,  da  hierdurch  der  Abfall 
bzw.  das  Versagen  des  Wirkungsgrades  bei  Verminderung  der  Beaufschlagimg 
festgelegt  werden. 
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Auch  ist  die  größte  Schiuckiahigkeit  nach  S.  373  durch  Feststellen  des  Leistungs- 
maximums noch  eigens  nachzuprüfen.  Schließlich  sollte  aber  auch  stets  noch 
die  Bremsung  des  Laufrades  im  Einbau  mit  der  übrigen  Turbine  zum  wenigsten 
an  einem  verkleinerten  Versuchsmodell  erfolgen,  da  sich  aus  den  auf  S.  291  ff. 
erwähnten  Gesetzen  der  Proportionalität  an  geometrisch  ähnlichen  Turbinen 
weitgehende  Schlüsse  auf  das  Verhalten  der  verlangten  Turbinengröße  ziehen 
lassen,  und  da  das  Experiment  auch  wissenschaftlich  in  jedem  Fall  von  höchstem 
Werte  ist.  Dazu  wird  uns  erst  der  Versuch  volle  Sicherheit  darüber  geben, 
ob  unsre  Rechnung  und  Konstruktion  in  allen  Teilen  den  gestellten  Anforderungen 
entspricht.  Auch  sind  wir  erst  dann  in  der  Lage,  aus  den  für  jede  Wassermenge 
und  Gefallsgröße  vorliegenden  Wirkungsgraden  die  genaue  Berechnung  der  wirt- 
schaftlich besten  Turbinengröße  vorzunehmen,  wodurch  kleine  Verschiebungen 
gegen  unsre  ersten  Rechnungsannahmen  auftreten  können  und  die  endgültige 
proportionale  Vergrößerung  des  Turbinenmodells  festgelegt  wird. 

8.  Zusammenfassung. 

Aus  dem  ganzen  Konstruktionsgang  ist  wohl  das  klar  geworden,  daß  die 
Laufradschaufel  einer  Zentripetal- Vollturbine  ein  Kunstwerk  ist,  bei  dessen  Ent- 
wurf wissenschaftliche  Berechnung  mit  wissenschaftlich-erworbenem  Gefühl  zu- 
sanunengehen  muß;  ein  Kunstwerk,  das  der  Anfänger  nicht  erwarten  kann  beim 
ersten  Versuch  in  gewünschter  Vollkommenheit  zu  schaffen.  Aber  auch  der  er- 
fahrene Konstrukteur  wird  an  dem  Herausarbeiten  idealer  Schaufelformen  längere 
Zeit  verweilen  und  ich  darf  hinzufügen  die  genußreichsten  Stunden  schöpferischer 
Tätigkeit  erleben,  denen  vergleichbar,  die  der  Dichter  beim  Suchen  nach  dem 
besten  sprachlichen  Ausdruck  der  in  ihm  lebenden  Ideen  genießt. 

Wem  aber  die  Neukonstruktion  eines  Laufrades  danach  als  zu  langwierig  und 
zeitraubend  erscheint,  der  möge  bedenken,  daß  sich  die  modernen  Turbinenfirmen 
mit  Rücksicht  auf  die  gleichartigen  Eigenschaften  geometrisch  ähnlicher  Turbinen 
auf  die  Herstellung  verhältnismäßig  weniger,  aber  gut  erprobter  Turbinentypen 
verschiedener  spezifischer  Drehzahlen  beschränken,  wodurch  die  Sicherheit  der 
Garantien  erhöht,  die  fabrikmäßigen  Herstellungskosten  aber  sehr  erniedrigt  wer- 
den, und  daß  deshalb  der  Bau  einer  neuen  Turbinenserie  für  die  Firma  stets  ein 
wichtiges  Ereignis  ist,   für  das  es  sich  wohl   lohnt,  Zeit  und  Mühe  aufzuwenden. 


IL  Rechnungs-  und  Konstruktionsgang  für  einen  Schnelläufer 

mit  kurzen  Schaufeln. 

Mit  Bezug  auf  die  ausführlichen  Darlegungen  im  vorigen  Abschnitt  werde  ich 
mich  hier  möglichst  kurz  fassen. 

Ich  nehme  an,  die  Vorerwägungen  seien  nach  Absatz  III,  i  u.  2,  S.  416,  so- 
weit erledigt,  daß  es  sich  nunmehr  darum  handelt,  ein  Laufrad  zu  entwerfen,  das 
bei  9  m  Gefälle  einschließlich  Sicherheit 

ö  =  Qm  =  1,09  m^sek 
verarbeitet  und  n  =  512  Umdrehungen  in  der  Minute  macht. 
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Dann  folgt  seine  vorläufige  spezifische  Drehzahl  für  <f  =  0,75  zu 

n  =  -  ^^  =  ^  Vio  •  1,09  •  9  ^  51ii9»9i  ^ 
'       H-i/H  "9-^9  ^'"'^^^ 

Mit  Rücksicht  auf  die  schon  ziemlich  hohe  spezifische  Drehzahl  wollen  wir 
uns  hier  mit  der  Laufradkonstruktion  für  kurze  Schaufeln  begnügen  und  finden 
durch  Vergleich  mit  der  Tabelle  A,  Spalte  15  u.  16,  daß  der  angenommene  Wert 
von  ^  =  0,75  und  damit  auch  der  berechnete  von  ;/,  =  325  mit  dem  Tabellen- 
wert (^  =  0,745)  annähernd  übereinstimmt. 

Wir  erhalten  dann  weiter  für  «,  =  325  aus  der  Tabelle  und  in  Übereinstim- 
mung mit  dem  Rechnungsgfang  S.  418 


indem 


1.  Kranz-  und  Bodenprofil, 

u  =  — ^     =1,0075;   n=- =  ,  - -^ — r  =  38,6 

60 -u      60.1,0075 

U  =  =  -    -  -  =  0,500 

7C  •  n  /r  •  38,6  '-^ 

B=^'D  =  0,367  •  0,5  ^  0,185 


''3 


Si  =  -2^'jj-  =  ^H  =  ^»^525;      C3^=  0,229  m 

/^  Q\      ^  ^  r\  ^025 

£!,_  0,077  _ 

^  C3^  0,229 

Für  vertikale  Turbine  ohne  durchgehende  Welle  ist 

F^  =  -^—  =  0,3365;  Z?3  =  0,655  . 
4 

Weiter  folgt  aus  den  Zeilen  14  bis  18 

D^.=  D  '    -  =  0,5  •  0,825  ~  0;4i  ^/=  205  mm 

A.  =  ^  •  "'"  =  0,5  •  -'^^^  =  0,573       r,^  =  286  mm 

n  n      ^'  0,425 

A/  =  ^  •  —  =  0,5  •  ^^^^^^  =  0,210       r,,  =  105  mm 

<J.  =  35,5' 

4  =  /^  •  ^  =  0,5  .  0,175  =  0,0875.  =  87,5  mm. 

Nunmehr  schreiten  wir,  und  zwar  wieder  in  handlichem  Maßstab,  zur  Aufzeich- 
nung des  Kranz-  und  Bodenprofils  an  Hand  der  durch  die  Endpunkte  von  /?,  A, 
D^.,  D^^  und  D^.  (vgl.  Abb.  i,  Taf.  2)  gezogenen  Parallelen  zur  Achse.  Das 
Kranzprofil  KP  durchschneidet  wieder  die  Parallele  im  Abstand  Dji  in  kleiner 
Abrundung,  annähernd  senkrecht  zum  späteren  Eintrittsprofil  EP^  um  dann  den 
Durchmesser  D^^  unter  dem  Winkel  5,  und  mit  der  Gesamtlänge  4  zu  erreichen 
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und  schlieOlich  in  weitem  Bogen  in  das  etwa  unter  6°  anschließende  Saugrohr- 
profil SP  im  Durchmesser  D^  überzugehen.  Das  Bodenprofil  BP  wird  hier  zweck- 
mäßig aus  zwei  Kreisbögen  zusammengesetzt,  von  denen  der  kleinere  den  Leitrad- 
deckel, der  größere  die  Achse  berührt. 

2.    Flutprofile  und  Austrittskante. 

Auch  hier  teilen  wir  zunächst  die  Breite  B  sowie  den  Querschnitt  F^  in  vier 
gleiche  Teile,  was  entsprechend  S.  421  auf  die  Breiten 

JB  =  —  == =  46,3  mm 

4         4 

und  die  Durchmesser  r^  rs        ^ 

/>3j  =  Z>3  =  655  mm 

An=  568    > 

führt.  '"^ 

Die  entsprechend  eingezeichneten  Flutprofile  geben  wieder  den  ersten  Anhalt 
zu  der  zwischen  Z>.  und  D^.  einzuzeichnenden  Austrittskante.  Auch  hier  wird 
der  Austrittsquerschnitt  um  so  größer,  je  weiter  man  die  Kante  herunterzieht,  da- 
mit wird  aber  auch  die  Forderung  großer  Winkel  y  und  kurzer  Schaufellängen 
immer  schwerer  zu  erfüllen.  Diese  Untersuchungen  sind  entsprechend  der  voran- 
gegangenen Aufgabe  (vgl.  Austrittsprofil  AP^  und  AP"j  Abb.  i,  Taf.  2)  auch 
hier  ausgeführt,  aber  nicht  eigens  eingezeichnet  worden. 

Für  eine  angenommene  Kante  werden  dann  die  D^  'J6^  (wie  oben  S.  422)  durch 
Verschieben  der  Flutprofile  gleich  gemacht  und  dann  unter  Berücksichtigung  des 
Verengungskoeffizienten  cp  (Zeile  19)  berechnet,  mit  welcher  Geschwindigkeit  c^ 
die  verlangte  Wassermenge  öi  das  Laufrad  verläßt  und  ob  die  gewünschte  Größe 
von  X3     (Zeile  20)  damit  nicht  überschritten  ist. 

Nach  einem  Vorversuch  entsprechend  S.  422,  der  hier  gleichfalls  nicht  eigens 
angeführt  ist,  erhalten  wir  für  die  ausgezogene  Austrittskante: 


Teilturb. 

1                   ' 

/>2 

2 

2 

A 

32,7 

271,5 
234,5 
i75»o 

8890 

B 

38,0       1 

8920 

C 

51,0 
77,0 

8930 

D 

115,0 

8860 

35600 :  4  =  8900 

Für  die  verlangte  Austrittsenergie  x^    ==15,2  ^/^  (vgl.  Zeile  20)  folgt  c,   =0,39 
und  damit  für  (p  (Zeile  19)  =  0,88 

^6,  •  -'-  =  ^  -  -^^ =  T^ ^^ =  0,0089  m"  =  8900  mm% 

•      2  8  •  TT  •  f/)  •  Ca  8 -/r- 0,88  •  0,39  '        -^  ^  > 

somit  Übereinstimmung  mit  der  Zeichnung. 
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3.  Schaufelschnitte  und  Eintrittskante. 

Für  diese  Flutprofile  werden  nun  wieder  in  bekannter  Weise  (vgl.  S.  325)  die 
Abwicklungen  aufgezeichnet.  Dabei  liegen  die  Austrittswinkel  ß^  aus  Diagramm 
(Abb.  8,  Taf.  3)  fest,  während  wir  für  die  Eintrittswinkel  ß^  sowie  fiir  die  Längen 
der  Abwicklungen  /  noch  wertvolle  Freiheiten  besitzen. 

Nur  die  Länge  /«  von  Flutprofil  I  mit  seinem  Durchmesser  D^  ^=  D  ist  ge- 
geben. Hierfür  bestimmen  wir  den  Weg  der  Spitze  des  Eintrittsdreiecks  nach 
Diagramm  Abb.  8,  und  zeichnen  für  den  hiernach  gewählten  Eintrittswinkel 
/^,  =  28,0°  (bei  Dj^  =  0,077)  die  Abwicklung  mit  gleichzeitiger  Festlegung  der 
Schaufelzahl  ^9  =  10. 

Die  andern  Durchmesser  D^  werden  zur  Erzielung  größerer  Eintrittswinkel 
ß^  und  kleinerer  Profillängen  /  zweckmäßig  zurückgenommen. 

Einen  Anhalt  hierfür  gibt  der  Tabellen  wert  nach  Zeile  14.  Von  Dr.  aus  ziehen 
wir  das  Profil  der  Eintrittskante  EP  zunächst  nach  Gefühl,  wie  in  Abb.  i  geschehen, 
zu  Flutbahn  I  auf  Durchmesser  D  heraus,  behalten  uns  aber  vor,  bei  Ausarbeitung 
der  Schaufelfläche  entsprechende  Änderungen  vorzunehmen. 

Zunächst  sind  durch  die  Eintrittskante  auch  die  Umfangsgeschwindigkeiten 
am  Eintritt  für  die  sämtlichen  Flutprofile  festgelegt,  und  wir  bestimmen  für  ein 
jedes  derselben  unter  Berücksichtigung  der  entsprechenden  Breiten  Jb^^  bzw.  der 
^wx  (vgl.  Kurve  der  c„^^  Abb.  i)  den  Weg  der  Spitze  des  Eintrittsdreiecks  für 
£  +  ^a  =  konstant.  Das  zeigen  die  verhältnismäßig  flach  verlaufenden  Kurven 
der  Abb.  8,  aus  denen  mit  Hilfe  der  Eintrittsvertikalen  ( f,'  und  V^")  für  |ßiUnd 
Qtn  die  Änderungen  der  ß^  im  Beaufschlagungsbereich  gefunden  (vgl.  S.  3530*.)  und 
die  vorläufigen  Eintrittswinkel  ß\  in  den  Größen  bei  I  =  2%^^  bei  II  =  33°,  bei 
III  =  35^,  bei  IV  =  37°  und  bei  V  =  38°  festgelegt  wurden.  Damit  werden  nun 
wieder  die  Abwicklungen  der  Flutbahnen  entsprechend  dem  Vorgang  auf  Seite  325 
eingezeichnet  und  mit  Hilfe  der  Axialschnitte  zur  Festlegung  der  Austrittskante 
in  den  Grundriß  übertragen.  Hierbei  waren  genau  dieselben  Schritte  auszuführen, 
die  auf  S.  423  erwähnt  sind.  Dasselbe  gilt  für  die  Konstruktion  der  Axial-  und 
Achsnormalschnitte,  für  die  die  Profile  der  Ein-  und  Austrittskante  nicht  weiter 
geändert  werden  mußten.  Dagegen  ergab  sich  als  zweckmäßig,  die  Eintritts- 
winkel ß\  von  Flutbahn  II  und  III  auf  50"  bzw.  46°  zu  vergrößern,  um  die  be- 
treffenden Flutbahnen  zu  kürzen  und  die  Austrittskante  sowie  die  Axialschnitte 
eben  zu  gestalten.  Durch  die  Änderung  der  Eintritts winkel  wurde  die  Beauf- 
schlagung glatten  Eintritts,  wie  aus  Abb.  8  zu  ersehen  ist,  von  Q^^  auf  0,7650^ 
bzw.  0,8  iCj^  verschoben.  Aufriß  und  Grundriß  zeigen  die  ebene  Form  der  Axial- 
bzw. Achsnormalschnitte  und  der  Zylinderschnitt  Z-Z  (Abb.  i),  der  durch  den 
Eintrittspunkt  der  Flutbahn  III  gelegt  wurde,  läßt  den  guten  Übergang  der  Ein- 
trittskante in  die  Schaufelfläche  erkennen. 

III.  Rechnungs-  und  Konstruktionsgang  eines  Langsamläufers 

mit  halblangen  Schaufeln. 

Auch  hier  sind  die  Rechnungsgrundlagen  dieselben  wie  in  den  vorigen  Bei- 
spielen, die  Schaufelkonstruktion  ist  wesentlich  einfacher. 
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Gegeben  sei  Q^  =  0,266  m^/sek  beim  Gefälle  //=  36  m  und  bei  ;/  =  560 
Umdrehungen  in  der  Minute. 
Danach  rechnet  sich  wieder 

,       ,,         U'VN        56o1/io-o,266-36        560- 0,77 

fis  (vorl.  =  — r —  =  - — ^ 4  " ~  =  ^ — -—  =  62 

H^H  36.1/36  36-2,45 

und  damit  aus  der  Tabelle  mit  e  =  0,702 

5601/2,66.36  ^'702 


,, 75  560-9,45  _  . 

;/,  = . = =  00 . 


Dazu  gehören 


36^36  36V36 


mit  -  '-  =  1,1,  ßj^  =  0,242  und    £i^  =  0,0091  m^/sek 

U    =  0,608  m/sek,        Z>   =  550  mm 

x^    =0,025,  C3  =0,158  m/sek     »       /?3  =  282mm(beirfw  =  8o) 

X,    =  0,036,  Ca    =:  0,189  m/sek 

—    =0,07,  B   =  39  mm  »       c«,  =  0,137  m/sek 

cp    =0,88,  Z>a.z//5,  =  0,0175  »        /^^  =  50 

n^a  =  0,415  m/sek,     A«  =  375  ^^ 
^/  =  0)39^  ni/sek,      D^i  =  360  mm 

y!    =  0,16,  4  =  88  mm 

dazu  rf,    =  —  72°,  e^^  =  €^==  0,70. 

Bei  den  vorigen  Beispielen  war  die  in  der  Zeichenebene  stattfindende  Um- 
lenkung  des  Wassers  von  der  zentripetalen  zur  axialen  bzw.  zur  zentrifugalen 
Richtung  bei  den  äußeren  Flutbahnen  ausschließlich  im  Bereich  der  Laufradkanäle 
ausgeführt  worden.  Das  hat  mit  Rücksicht  auf  die  dabei  stattfindende  Schrauben- 
bewegung und  reichliche  Führung  des  Wassers  naheliegende  Vorzüge,  läßt  sich 
aber  nur  etwa  bis  ris  =  90  herab  durchfuhren. 

Aus  demselben  Grunde  ist  in  der  vorliegenden  Konstruktion  der  Wasserver- 
zögerung nach  dem  Laufradaustritt  besondere  Beachtung  zu  schenken.  In  der 
Abbildung  ist  dies  durch  die  eingezeichneten  Kreise  der  J6  kontrolliert  Man 
findet,  daß  Boden-  und  Kranzprofile  nicht  zu  früh  in  die  axiale  Richtung  ab- 
gelenkt werden  dürfen,  was  im  übrigen  den  Vorteil  einer  niederen  Bauhöhe  des 
Laufrades  mit  sich  bringt. 

Zur  weiteren  Durchführung  der  Konstruktion,  die  entsprechend  den  früheren 
Darlegungen  erfolgt,  sei  nur  bemerkt,  daß  mit  Rücksicht  auf  die  geringe  Breite 
des  Laufrades  sich  seine  Unterteilung  in  Teilturbinen  erübrigt,  und  daß  sowohl 
Ein*  als  Austrittskante  in  je  eine  Axialebene  gelegt  werden  können.  Zur  Be- 
stimmung des  Eintrittswinkels  benutzt  man  zweckmäßig  wiederum  das  Diagramm 
;Abb.  5,  Taf.  4),  in  dem  der  Weg  der  Spitze  des  Eintrittsdreiecks  zu  erkennen 
ist,  und  aus  dem  man  bemerkt,  daß  es  sich  mit  Rücksicht  auf  die  Regulierung 
nicht  empfiehlt,  den  Eintrittswinkel  größer  als  90°  zu  wählen,  was  auch  die  Kor- 
rosionsgefahr vermehren  würde  (S.  21). 
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IV.  Festigkeitsberechnung  und  Herstellung  der  Laufräder. 
1.  Allgemeines. 

Das  Laufrad  wird  im  allgemeinen  mit  gulleisernem  Boden  und  Kranz  und  mit 
eingegossenen  Blechschaufeln  aus  Stahl  oder  Schmiedeeisen  hergestellt.    Die  Er- 
fahrung hat  gezeigt,  daO  letztere  vorzüglich  anschweißen,  wenn  nur  das  flüssige 
Eisen  mit  hohem  Hitzegrad   mit  den  Schaufeln  in  Berührung  kommt  und  wenn 
die  Gußstärken  so  reichlich  bemessen  sind,  daß  genügend  Wärme  an  die  Blech- 
schaufelkanten abgegeben  werden  kann.    Man  läßt  deshalb  zur  sicheren  Erwärmung 
bei  kleinen  Laufrädem  zu  Beginn  des  Gusses 
eine  größere  Menge  Eisen  durch  die  Form 
hindurchlaufen,  die  dann  mit  den  Gußköpfen 
abgestochen  wird. 

In  Amerika  werden  die  Schaufeln  noch 
häufig  aus  Gußeisen  hergestellt,  und  zwar 
sowohl  derart,  daß  man  sie  einzeln  her- 
stellt, mit  dem  Boden  verschraubt  und  in 
den  Kranz  einspannt  [Herkules -Turbine, 
Abb. 351,  S.222),  bzw.  in  Boden  und  Kranz 
eingießt  (Mac  Cormick-Turbine)  oder  auch 
indem  man  sie  mit  dem  ganzen  Laufrad 
aus   einem  Stück   herstellt   [Abb.  520  und 

Abb.  s.o.     Vi=»r.T„bi...  Abb^,,   Tat  25). 

Die  Anwendung  von  Blechschaufeln  hat 
aber  den  Vorzug  glatterer  Wände  und  größerer  Billigkeit  und  wird,  da  sie  sich 
als  durchaus  zuverlässig  selbst  bei  hohen  Gefallen  erwiesen  hat,  die  andern  Ver- 
fahren um  so  mehr  verdrängen,  als  auch  mit  der  im  vorigen  Kapitel  S.  431  be- 
gründeten Unterdrückung  großer  Eintrittswinkel  ß,  das  Bedürfnis  nach  Schaufel- 
verdickungen verschwunden  ist. 

Die  Herstellung  der  Laufräder  aus  einem  Stück  wird  sich  dann  auf  die  Fälle 
beschränken,  wo  man  zum  Schutz  gegen  Anfressungen  Bronze  verwendet, 

2.  Berechnung  der  Schaufelstarken. 

Die  wirklich  auftretende  größte  Biegungsspannung  im  Schaufelblech  läßt  sich 
nicht  genau  ermitteln.  Zunächst  kann  die  Verteilung  der  Wasserdrücke  über  das 
Schaufelblech  nur  annähernd  bestimmt  werden,  weiter  stellt  aber  das  Blech  selbst 
einen  meist  sehr  komplizierten  Körper  dar,  dessen  Trägheitsmomente  um  so 
schwerer  in  die  Rechnung  einzusetzen  sind,  als  auch  die  Einspannstellen  nicht  in 
ebenen  Flächen  liegen.  Dazu  kommen  die  durch  die  Abkühlung  nach  dem  Guß 
auftretenden  sog.  Gußspannungen,  die  das  Blech  erfahrung^emäß  oft  über  seine 
Elastizitätsgrenze  beanspruchen  und  gelegentlich  sogar  seinen  Bruch  herbeigeführt 
haben. 

Gefahrlich  sind  in  dieser  Beziehung  vor  allem  große  Schaufeln,  wenn  sie  Kranz 
und  Boden  des  Laufrades  durch  ebene,  im  Einguß  senkrecht  stehende  Flächen 
verbinden.     Abb.  521   zeigt  den  Riß  eines   solchen  Laufrades,   der  offenbar  von 
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der  betriebsmäOigen  Beanspruchung  des  Rades  nicht  herrühren  kann.  Infolge 
solcher  Erfahrungen  werden  die  Schaufeln  jetzt  nicht  nur  aus  Schmiedeeisen 
oder  dehnbarem  Stahl,  sondern  auch  durchweg  mit  kleiner  Wölbung  oder  wenig- 
stens mit  schräg  gestellter  Eintrittskante  ausgeführt  (Abb.  3,  Taf.  25),  was  sich 
jederzeit  leicht  mit  den  hydraulischen  Anforderungen 
in  Einklang  bringen  läßt.  Dadurch  kann  das  Blech 
dem  Zug  nachgeben ,  was  sich  dadurch  zeigt,  daß 
solche  Laufräder  beim  Anstoßen  den  glockenartigen 
Ton  nicht  besitzen,  den  man  an  Rädern  mit  ge- 
spannten Schaufeln  hören  kann.  Zur  angenäherten 
Berechnung  der  Betriebsspannung  kann  man  in  den 
Abwickelungen  der  einzelnen  Wasserstraßen  die  Lage 
des  resultierenden  Wasserdrucks  nach  der  auf  S.  140 
entwickelten  Methode  einzeichnen  (Abb.  186)  und  die 
betreffenden  Punkte  dann  in  den  Aufriß  übertragen. 
Unter  Voraussetzung  gleicher  Leistung  jeder  der 
z  Teilturbinen  wird  die  in  die  Umfangsrichtung 
fallende  Komponente  JPu  des  Wasserdrucks  einer 
Teilturbine 

75-^ 


JPu  = 


U 


(472) 


Abb.  521.     Reißstelle   durch   Guß- 
spannungen. 


Rainere r,  Wa«ferkraftmaschincn. 


Abb.  522. 
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und  mit  der  Annäherung,  daß  die  einzelnen  J  Pu  parallel  gerichtet  seien,  läßt 
sich  die  Umfangskomponente  Pu  der  ganzen  Schaufel  nach  Lage  und  Richtung 
durch  ein  Seilpolygon  finden.  Der  wirkliche  Wasserdruck  P  steht  senkrecht  auf 
der  Schaufel,  Pu  erscheint  somit  als  seine  Umfangskomponente.  Seine  Einwirkung 
auf  die  Schaufel  läßt  sich  dann  schematisch  durch  den  in  Abb.  522  a  gegebenen 
Belastungsfall  ausdrücken,  der  ein  Blech  darstellt,  das  bei  A  und  ^eingespannt 
ist  und  in  B  eine  Parallelverschiebung  ausfuhren  kann. 

Ohne  die  Einspannstelle  B  würde  sich  die  Momentenlinie  i  mit  den  Kräften 
P,  R^  und  R^  +  P  einstellen.  Durch  die  Einspannung  bei  B  wird  ein  Kräftepaar 
mit  R^  und  der  Momentenlinie  2  in  solcher  Größe  zugefügt,  daß  das  Blech  wieder 
horizontal  gebogen  wird,  so  daß  als  resultierende  Momentenfläche  die  schraffierte 
Fläche  erscheint. 

Zur  Ausrechnung  bemerkt  man,  daß  unter  Annahme  konstanten  Widerstands- 
moments die  Biegung  zwischen  A  und  P  nach  zwei  kubischen  Parabeln,  zwischen 
P  und  B  aber  nach  einem  Kreisbogen  erfolgt. 

Dabei  ist  von  der  durch  die  Biegung  erfolgenden  Kürzung  des  Bleches  ab- 
gesehen. 

Nimmt  man  den  Schaufeldruck  konstant  in  der  Größe  p  auf  die  Längeneinheit 
an,  so  ergibt  sich  die  Momentenlinie  ohne  Einspannung  in  B  aus  dAf^  =^P  -  d^i 

zu      M^  =  pfl dl  =  ^^~_^  -^-^-  =  M 

o 

als  die  Parabel  33  (Abb.  522b.) 

Durch  die  Einspannung  in  B  tritt  ein  Kräftepaar  m  hinzu,  so  daß  an  jeder  Stelle 

-^      p[l-xY 

M  =  ^-^- m. 

2 

Das  Kräftepaar  ni  kann  daraus  mit  Hilfe  der  bekannten  Differentialgleichung 

der  elastischen  Linie 

d^y  M         lp[l—x) 


V  _    M    __  [pKl  —  xy  m  \ 

^  ~  E~7  ~  \TE~T~      £^1 


dx"" 

durch  zweimalige  Integration  bestimmt  werden,  wobei  die  drei  Bedingungen: 

dy 

dy 

zur  BerechnuQg  der  beiden  Integrationskonstanten  sowie  von  m  ausreichen. 
Dabei  ergibt  sich: 

^-    ~^  (I       x\^         '"    X   I    A 

dx~  tE-y^       '     E-y   ^ 

Aus  ;r  =  o ,  y  =  o  folgt 

o=-^-^/^-f5,      B= ^  l\ 

2\E'J  2^E'J 


Aus 


Aus 
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dy 

dy 

o  — _     *^-l^A-  ^      ._  ^  —       /       /» 

E-7^'       E-y~l~tE-7 

Somit  die  Gleichung  der  elastischen  Linien: 

und  die  der  Momentenlinien 

M 


damit  für 


23  3 

;r  =  /;  Mi  =  ^ =  ^4— 

23  6 

Während  ohne  Einspannung  J/=:  — ;  für  ;r  =  0:     il/o  =  ^^ — . 

Somit  folgt  durch  das  Einspannen  eine  Verbesserung  um   ^-7-^  vorausgesetzt 

daß  die  Belastung  /,  sowie  das  Trägheitsmoment  y  über  die  glänze  Länge  /  kon- 
stant sind.  Beides  ist  natürlich  nur  eine  sehr  rohe  Annäherung;  denn  es  wird 
vor  allem  J  in  dem  gewölbten  Blech  stark  variieren,  dazu  sich  mit  einer  Durch- 
biegung des  Bleches  ändern,  d.  h.  eine  Funktion  von  dy\dx  sein. 

Einen  Weg,  der  in  einfacher  und  sicherer  Weise  die  Bestimmung  der  Schaufel- 
stärken ermöglicht,  gelang  mir  während  meiner  praktischen  Tätigkeit  bei  Brieg- 
leb,  Hansen  &  Co.  auf  Grund  der  folgenden  Überlegungen  aufzufinden. 

Wie  auch  das  Kraftmoment  P  •  /,  und  wie  groß  das  Trägheitsmoment  J  bzw. 
das  Widerstandsmoment  W  der  Schaufel  in  ihrem  gefährlichen  Querschnitt  be- 
schaffen sein  mag,  jedenfalls  wird  P  bei  »ähnlichen«  Ausfuhrungen  proportional 
dem  Quadrat  des  Laufraddurchmessers  und  proportional  dem  Gefalle  zunehmen. 
Da  nun  der  Hebelarm  /  proportional  mit  dem  Durchmesser,  das  Widerstands- 
moment, wenn  die  Schaufelstärke  auch  »ähnlich«  vergrößert  wird,  aber  mit  der 
dritten  Potenz  wächst,  so  schreibt  sich  die  größte  Bieg^ngsspannung  a, 


'max 


P-l       ,    D'^'H'D  ,      , 

On^^-^=k^ ^^3 ,  (474) 

d.  h.  gleich  einer  Konstanten  mal  dem  Gefalle. 

Mit  andern  Worten:  Bei  Turbinen  genau  (d.  h.  auch  in  den  Blechstärken), 
ähnlicher  Bauart  sind  die  Materialspannungen  nur  dem  Gefalle  proportional. 
Dieses  Gesetz,  das    den   ganzen  Turbinenbau  in  wunderbarer  Weise  durchzieht, 
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kann  nun  dazu  dienen,   die  Blechstärken  für  Neukonstruktionen  aus  experimen- 
tellen Untersuchungen  »ähnlicher«  Ausführungen  zu  berechnen. 

Bedenkt  man  nämlich  weiter,  daß  das  Widerstandsmoment  W  dem  Quadrat 
der  Blechstärke  s,  sowie  der  Eingußlänge  7n  proportional  gesetzt  werden  kann,  so 
folgt  W=^  k'  •  s*-  m  oder 

W 

m 
und  mit 


=  k".  ]/■ 


(475) 


w= 


Fi 


'max 


durch  Einsetzen  der  oben  angeführten  Proportionalitäten  ergibt  sich  dann 


^k-'Y 


D^HD 
Da 


=  k-D\H . 


(476) 


max 


Man  hat  somit  bei  ähnlichen  Turbinen  gleiche  Materialspannungen  im  Schaufel- 
blech zu  erwarten,  wenn  das  letztere  dem  Durchmesser  und  der  Wurzel  aus  dem 
Gefälle  proportional  ausgeführt  wird. 

Die  experimentelle  Bestimmung  der  Konstanten  k  geschah  nun  in  der  Art, 
daß  das  kleine  Versuchslaufrad  auf  einer  arretierten  Drehscheibe  mit  dem  Lauf- 
radboden festgeklemmt,  am  Radkranz  aber  durch  ein  Kräftepaar  tortiert  wurde. 
Zu  dem  Zweck  war  um  den  Kranz  eine  Kette   oder  ein  doppelarmiger  Hebel 

gelegt,  woran  auf  der  einen  Seite  vertikal 
abwärts  durch  Gewichte,  auf  der  andern 
Seite  nach  oben  durch  den  Kran  mit 
eingeschalteter  Federwage;  ein  je  gleicher 
Zug  ausgeübt  werden  konnte. 

Das  Torsionsmoment  wurde  dann  in 
wiederholten  Versuchen  solange  ganz  all- 
mählich gesteigert,  bis  sich  bei  Auf- 
hebung der  Belastung  am  Zeiger  Z 
eine  kleine  bleibende  Deformation  fest- 
stellen ließ. 

Damit  war  die  Elastizitätsgrenze  und 
damit  ein  Maß  für  die  zulässige  Höchst- 
belastung gegeben. 

Freilich  ist  die  Beanspruchung  der 
Schaufeln  nach  dieser  Methode  nicht 
genau  mit  der  Beanspruchung  gleichartig, 
die  sie  durch  den  Wasserdruck  erfahren; 
vergegenwärtigt  man  sich  aber  die  Mo- 
mentenlinie einmal  vom  Angriffspunkt 
des  Schaufeldrucks  in  Entfernung  j  von  der  Achse  (Abb.  523)  und  dann  die  von 
der  Entfernung  des  Kranzes  z  nach  dem  gleichen  Moment  M  verlaufend,  so 
bemerkt  man,  daß  der  Wasserdruck  die  Schaufel  an  der  Einspannstelle  an  der 
Nabe  in  Entfernung  x  geringer  (mit  a]  beansprucht,  als  die  im  Kranz  eingeleitete 
Kraft  (mit  b). 


Abb.  523. 
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Deshalb  erschien  es  mir  statthaft,  mit  dem  größten  Drehmoment  der  Turbine 
bis  an  74  >  d.  h.  mit  dem  im  allgemeinen  nicht  eintretenden  Moment  der  festge- 
bremsten Turbine  bis  etwa  an  y,  dieser  die  bleibende  Deformation  hervor- 
rufenden Belastung  zu  gehen. 

Sei  dieses  größte  zulässige  Drehmoment  des  Laufrades  =  -Af^ax,  so  haben 
wir  jetzt  nur  noch  nötig,  es  mit  dem  unter  einer  wirklichen  Bremsung  beim  Ge- 
fälle H^  auftretenden  Moment  M^  in  Verbindung  zu  bringen. 

Da  Moment  und  Gefalle  proportional  sind,  ergibt  sich 

Sonach  folgt  nach  dem  oben  abgeleiteten  Gesetz 
wobei  hier  s  =i  s^\  D  =  D^\  //*  =  H„,^ ,  so  daß 


s,  =  k^  DjH^,.  =  >&./?,. ]/^  •  ^c 


DJ 


K 

und  die  Konstante  k  aus  den  Bremswerten  H^  und  M^^  sowie  dem  zulässigen 
Torsionsmoment  M^^ax  als 

Schließlich  empfiehlt  es  sich  noch,  die  empirische  Formel  für  die  Schaufel- 
stärken iiir  den  Fall  zu  erweitem,  wo  sie  auf  ein  Laufrad  mit  ähnlichen  Schaufeln^ 
aber  geänderter  Schaufelzahl  angewendet  werden  soll. 

Die  Kraft  P  auf  eine  Schaufel  ist  offenbar  umgekehrt  proportional  der  Schaufel- 
zahl.   Somit  folgt  aus  der  obigen  Beziehung 


daß  die  Schaufelzahl  mit  ihrem  reziproken  Wert  unter  die  Wurzel  tritt,  so  daß 
wir  schreiben  können: 

wobei  die  Konstante  ks  nach 


*•  =  vVr  ■  TT  <"«• 

zu  bestimmen  ist. 

Die  Versuche  haben  gezeigt,  daß  die  Konstante  >&,,  wie  zu  erwarten,  stark 
von  der  Schaufelform  und  der  Art  des  Eingusses  abhängt. 

Am  kleinsten  ist  sie  bei  den  schmalen  Laufrädern  der  Langsamläufer,  am 
größten  bei  den  breiten  der  vielschluckenden  Schnelläufer. 

Im  Durchschnitt  darf  man  setzen,  wobei  für  Verrosten  noch  2  mm  zugegeben 
werden: 

s  ::::  ^  '  Dy  - — 1-2  mm  für  Langsamläufer,  (479) 


^9 


:::::  lo- Dy 1-  2  mm  für  Schnelläufer. 


(480) 
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3.  Herstellung  der  Blechschaufeln. 

Die  Form  der  Blechschaufeln  ist  durch  die  Achsnormalschnitte  festgelegt,  die 
auf  S.  311  behandelt  wurden. 

Der  Modelltischler  sägt  die  Schnittkurven  aus  Holzstücken,  deren  Stärken  dem 
Vertikalabstand  der  Schnitte  entsprechen,  leimt  sie  richtig  übereinander  (Abb.  524) 
und  arbeitet  aus  dem  Ganzen  mit  Meißel  und  Rundhobel  die  Schaufelform  heraus. 
Nach  ihr  wird  der  guOeiseme  Schaufelklotz  abgegossen  (Schwindmaß!). 

Das  Schwindmaß  beträgt  dabei  im  allgemeinen  1,007.  Mit  Rücksicht  auf  das 
spätere  Eingießen  der  Schaufeln  in  Boden  und  Kranz  trugen  B riegleb,  Han- 
sen &  Co.  seinerzeit  dem  nochmaligen  Zusammenstauchen  der  Schaufeln  durch 
Anwendung  eines  Schwindmaßes  von  1,009  für  den  Schaufelklotz  Rechnung. 

Der  Füllkörper  für  die  Oberfläche  der  Schaufel  wird  am  einfachsten  und 
sichersten  hergestellt,  wenn  beim  Aufzeichnen  der  Achsnormalschnitte  für  die 
untere  Schaufelfläche  gleich  diejenigen  für  die  Oberfläche  durch  Antragen  der 
jeweiligen  Schaufelstärke  hinzugefügt  werden.  Hierbei  muß  dann  die  Säge  inner- 
halb der  Schaufelstärken  (schräg,  Abb.  524) 
geführt  werden. 


Abb.  524.     Holzmodell  des  Schaufelklotzes.         Abb.  525. 


Abb.  526.     Schaufeleinguß. 


Das  ist  von  besonderer  Bedeutung,  wenn  die  Schaufeln  gepreßt  werden  sollen. 
Dazu  werden  die  Bleche  auf  Rotglut  angewärmt.  Man  bildet  dann  die  beiden 
Schaufelklötze  so  aus,  daß  sie  in  der  Schaufelpresse  leicht  befestigt  werden  können. 

Nur  die  einfacheren  Schaufelformen  lassen  sich  pressen.  Solche  mit  tiefen 
Säcken  müssen  in  einen  Klotz  mit  Holzhämmern  hineingeklopft  werden,  und  ver- 
langen oft  wiederholtes  Anwärmen,  wodurch  die  Blechstärke  reduziert  wird  und 
die  Kosten  ganz  bedeutend  wachsen.  Zum  Festhalten  der  Bleche  bedient  man 
sich  großer  Zangen  nach  Abb.  525. 

Um  die  Größe  des  benötigten  Bleches  in  glattem  Zustand  wenigstens  annähernd 
kennen  zu  lernen,  bringt  man  zunächst  ein  Bleiblech  in  die  Schaufel,  schneidet 
es  dann  in  der  gewünschten  Größe  ab  und  biegt  es  wieder  in  die  Ebene  zurück. 

Die  Schaufelbleche  überragen  die  eigentliche  Schaufelform  um  soviel,  als  sie 
später  eingegossen  werden  sollen.  Die  Ausbildung  dieses  Teils  des  Schaufel- 
klotzes überläßt  man  am  besten  dem  Modellschreiner  bzw.  dem  Schaufelschmied, 
da  er  am  leichtesten  sieht,  wie  die  Bleche  zu  möglichst  senkrechtem  Einguß  ent- 
wickelt werden  können. 
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Die  Schaufelkanten  werden  zur  besonderen  Sicherheit  mit  großen  Schwalben- 
schwänzen (Abb.  526)  versehen.  Die  Dimensionen  des  Eingusses  richten  sich  nach 
der  größten  für  die  betreffende  Turbinengröße  normalerweise  in  Frage  kommen- 
den Blechstärke,  da  man  fvir  kleinere  Gefalle  nicht  jeweils  neue  Modelle  machen 
kann.  Bei  außergewöhnlich  hohen  Gefallen  hilft  man  sich  dann  wohl  durch  Ver- 
mehrung der  Zahl  der  im  übrigen  gleichgeformten  Schaufeln,  wodurch  freilich 
verhältnismäßig  engere  Kanäle  mit  größeren  Reibungsverlusten  und  kleinerer 
Schluckfahigkeit  entstehen. 

Für  die  Dimensionen  des  Eingusses  dürften  sich  die  in  Abb.  526  angegebenen 
Regeln  empfehlen,  wodurch  auch  gleich  die  Stärken  von  Laufradboden  und  Kranz 
festgel^  sind. 

Was  die  Schaufelzahl  angeht,  so  haben  wir  bei  Konstruktion  der  Schaufel- 
flächen (S.  424)  gesehen,  daß  sie  bei  gegebenem  Ein-  und  Austrittsprofil  durch 
die  Forderung  bestimmt  ist,  das  Wasser  mit  den  kleinsten  benetzten  Flächen,  aber 
auch  mit  großen  Krümmungsradien  auf  die  vorgeschriebenen  Austrittswinkel  über- 
zuleiten, und  es  besteht  theoretisch  kein  Grund,  die  Schaufelzahl  mit  der  Turbinen- 
größe zu  wechseln.  Trotzdem  lassen  die  meisten  Konstrukteure  aus  praktischen  Grün- 
den die  Schaufelzahl  mit  der  Turbinengröße  zunehmen,  da  bei  großen  Laufrädern 
sonst  die  Bleche,  die  Blechstärken  und  damit  die  Herstellungskosten  stark  wachsen. 

Absichtlich  möchte  ich  mir  versagen,  hier  Regeln  für  die  Schaufelzahlen  an- 
zuführen, da  solche  Regeln  zu  leicht  die  Denkarbeit  des  Konstrukteurs  hemmen, 
und  es  ja  leicht  ist,  für  jeden  Fall  nach  der  oben  gegebenen  Berechnung  der 
Blechstärken  die  Schaufelzahl  für  eine  gewünschte  Blechstärke  zu  bestimmen. 

Die  Fertigstellung  der  Bleche  hat  mit  großer  Sorgfalt  zu  geschehen.  Sie 
müssen  am  Schaufelklotz  auf  ihre  richtige  Formgebung  über  die  ganze  Wölbung 
einzeln  geprüft  werden  (Einlagen  von  Lehmkugeln  zwischen  Blech  und  Schaufel- 
klotz!) und  erhalten  am  Ein-  und  meistens  auch  am  Austritt  in  der  Richtung  der 
relativen  Wasserbewegung  eine  dachförmige  Zuschärfung  (Abb.  455,  S.  341). 

4.  Laufradboden  und  Laufradkranz. 

Die  Gußstärken  sind  durch  den  Einguß  der  Blechstärken  (Abb.  526)  reichlich 
festgelegt.  Man  läßt,  wie  dort  angegeben,  den  Guß  über  den  Durchmesser  D^ 
um  5 — 20  mm  je  nach  Turbinengröße  vorstehen,  um  den  Einguß  noch  besser 
zu  erwärmen  und  das  Abdrehen  des  Laufrades  im  Kranzspalt  zu  erleichtern.  Es 
empfiehlt  sich  auch,  den  Rand  gegenüber  dem  Leitrad  etwas  abzurunden  (bei  a, 
Abb.  527),  da  hierdurch  der  Spaltverlust  verkleinert  und  eine  plötzliche  Richtungs- 
änderung bei  imgenau  eingestelltem  Laufrad  gemildert  werden  kann. 

Aus  letzterem  Grunde  sind  auch  die  Entfernungen  e  in  gleicher  Figur  nicht 
zu  knapp,  d.  h.  5 — 10  mm  zu  wählen,  während  man  den  Kranzspalt  KS  auf 
I — 2  mm  zu  beschränken  sucht. 

Der  Schaufelspalt  5*5  dagegen  wird  aus  den  früher  erwähnten  Gründen  der 
Wasserführung  (S.  366)  sehr  reichlich,  10 — 30  mm,  gemacht.  Neuerdings  ist  man 
darin  noch  viel  weiter  gegangen.  Eine  Turbine  von  Jakobsen*)  (Z.  g.  T.  19 10, 
S.  8if)   war  hierin  bahnbrechend  und  zeigt  deutlich,  wie  sich  der  Schaufelspalt 

«)  Vgl.  hierzu  Abb.  619,  S.  496. 
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Abb.  527.    Laufradprofil 


Abb.  518,     Hanäenwerk-Lnnfrad-Type  D.R  P,  für  17  cbm 
Wasscrdnrchlaß  pro  Sekunde  bei  2  m  Gefiille, 


vom  Kranz  zum  Boden  er- 
weitert, und  Versuche,  die 
Briegleb,  Hansen  &  Co., 
sowie  besonders  Voith  (vgl. 
Taf.  ig)  ausführten,  zeigen, 
daß  dieWasserfiihning  durch 
den  großen  Spalt  nicht  leidet. 
Briegleb,  Hansen  &  Co. 
sind  dann  noch  einen  Schritt 
weitergegangen  und  haben 
durch  Herunterziehen  der 
Eintrittsstelle  unterdenWulst- 
durchmesser[Abb.  5iQC}eine 
Turbinentype  geschaffen,  die 
sich  für  Schnelläufer  gut  zu 
bewähren  scheint  und  die  in 
Abb.  528  dargestellt  ist. 

Ein  praktischer  Vorteil 
des  Hereinziehens  der  Ein- 
trittskante auf  kleinem  Durch- 
messer für  Schnelläufer  ist 
die  Verkleinerung  der  Um- 
fangsgeschwindigkeiten und 
die    daraus     folgende    ein- 
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fächere  Schaufelform.  Ein  Nachteil  liegt  in  der  Kürzung  der  Eingußlänge  und 
in  der  Schwächung  des  Widerstandsmoments  durch  Vergrößerung  von  ß^,  wes- 
halb hier  größere  Schaufelstärken  benötigt  werden. 

Bei  stark  herabgezogenem  Laufradprofil,  was  nach  amerikanischem  Vorbild 
(Abb.  350,  S.  222)  zu  einem  Hinausführen  der  Eintrittskante  führt  (Abb.  285,  S.  198), 
ist  dafür  zu  sorgen,  daß  auch  bei  völlig  geöffnetem  Leitrad  kein  Schleifen  des 
Laufrades  infolge  einer  kleinen  Axialverschiebung  eintreten  kann  (Abb.  i,  Taf.  i). 
Man  zeichnet  deshalb  entsprechend  Abb.  527  das  Laufradprofil  in  die  gewünschte 
Wasserbegrenzung  so  ein,  daß  die  Länge  e  wieder  2  —  5  mm  beträgt  und 
rundet  außerdem  die  Spitze  des  Profils  bei  a  in  Übereinstimmung  mit  obiger 
Bemerkung  ab. 

Allgemein  ist  erwünscht,  den  Laufraddurchmesser  am  Spalt  klein  zu  halten, 
da  damit  sowohl  der  Spaltverlust  als  der  Axialschub  abnimmt.  Der  achsnormal 
geführte  Spalt  (Abb.  i ,  Taf.  1 5)  ist  zwar  leicht  her- 
zustellen, erfordert  aber  sehr  genaue  Montage.  Der 
schräge  Spalt  (Abb.  529),  wie  ihn  z.  B.  die  amerika- 
nische Herkulesturbine  aufweist,  kann  mit  Rücksicht 
auf  Herstellung  und  Montage  nicht  empfohlen  werden. 

Ein  nochmaliger  Spalt  am  unteren  Ende  des  Lauf- 
radkranzes (Abb.  2,  Taf.  15)  kommt  bei  dem  heraus- 
gezogenen Profil  der  Schnelläufer  im  allgemeinen  nicht 
zur  Anwendung,  obgleich  er  den  Spaltverlust  ver- 
kleinert, da  man  des  Axialschubs  wegen  wünscht,  daß  '  ^^^* 
sich  der  niedere  Saugrohrdruck  im  Raum  B  (Abb.  651, 
S.  521)  einstelle.     Dies  Bedenken  fällt  bei  Zwillingsturbinen  (Taf.  23)  weg. 

Das  gleiche  gilt  bei  Normalläufern,  während  man  bei  Langsamläufern  umge- 
kehrt bestrebt  ist,  durch  hohen  Druck  im  Raum  B  eine  Entlastung  des  Axial- 
schubs herbeizufuhren  (vgl.  S.  521,  Abb.  652). 

Stets  wird  man  aber  durch  geeignete  Abrundungen  (A,  Abb.  527)  dafür  Sorge 
tragen,  daß  bei  den  Übergängen  vom  Laufrad  in  das  Saugrohr  auch  bei  kleinen 
Abweichimgen  der  Gußform  und  bei  kleinem  Axialverschieben  des  Rades  kein 
Aufprallen  des  Wassers  an  vorstehenden  Kanten  und  kein  Schleifen  des  Lauf- 
rades eintritt. 

Der  Laufradboden  wird  mit  der  Nabe  meist  aus  einem  Stück  hergestellt,  in 
dem  man  dann  noch  die  weiten,  eingegossenen  Wasserlöcher  bemerkt.  Häufig 
werden  aber  auch  Nabe  und  Laufradboden  nach  Taf  19  getrennt  ausgeführt. 
Das  erleichtert  bei  Laufrädem,  die  sich  nahe  zur  Achse  hin  erstrecken,  die  Her- 
stellung sowie  die  Anbringimg  der  Wasserlöcher,  die  jetzt  in  die  Nabe  verlegt 
werden.  Allgemein  wird  man  diese  Konstruktion  auch  bei  Bronze- Laufrädern 
(Taf  36)  anwenden,  um  an  dem  teuren  Material  zu  sparen. 

Kleine  Laufräder  werden  mit  einem,  größere  besser  mit  zwei  um  120**  ver- 
setzten Keilen  auf  der  Welle  befestigt.  Bei  Federkeilen,  die  das  Rundlaufen 
der  Räder  besonders  garantieren,  sowie  überhaupt  bei  vertikaler  Welle,  ist  eine 
Sicherung  gegen  Axialverschiebung  vorzusehen,  die  meist  aus  einem  zweiteiligen 
eingelassenen  Ring  nach  Abb.  i,  Taf.  15  besteht. 
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5.  Auswuchten  der  Laufräder. 

Raschlaufende  Laufräder  müssen  zur  Vermeidung  freier  Zentrifugalkräfte  aus- 
gewuchtet werden. 

Meist  begnügt  man  sich,  die  Gewichte  nach  der  Drehachse  allein  auszu- 
gleichen, indem  man  das  aufgekeilte  Rad  auf  zwei  horizontalen  Schneiden  aus- 
balanciert (Abb.  530).  Dabei  liegen  aber  die  ausgeglichenen  Gewichte  G  der  Abb.  531 
im  allgemeinen  nicht  in  Rotationsebenen,  so  daß  bei  hoher  Drehzahl  noch  unerlaubte 
Drucke  auf  die  Lager  kommen.  Der  Ausgleich  dieser  Drucke  ist  schwierig  her- 
zustellen, indem  die  freien  Kräfte,  da  ja  der  Schwerpunkt  der  Massen  in  jedem 
Fall  in  der  Achse  liegt,  nur  in  bewegtem  Zustand  dynamisch  festgestellt  werden 
können.  Ich  habe,  unabhängig  von  den  folgenden  Angaben,  vorgeschlagen 
(Frühjahr  191 1),  dazu  das  Rad  mit  einem  Bügel,  auf  Spitze  B  nach  Abb.  532  ge- 
lagert, rotieren  zu  lassen,  wobei  das  obere  Wellenstück  bei  A  erkennen  läßt,  nach 
welcher  Richtung  freie  Kräfte  aufgetreten  sind.  Letzteres  kann  durch  Federn  ge- 
schehen, die  zusammengedrückt  werden  und  dabei  einen  Merkstift  verschieben. 


-E 


^- 


Abb.  530.  Statisches  Auswuchten 
eines  Laufrades. 


federn 


Abb.  531. 


Abb.  532.     Dynamische  Aus- 
wuchtung nach  Camerer. 


^1^     ^ 


Abb.  533.    Dynamische  Auswuch- 
tung nach  Lawaczeck. 


Stodola  gibt  eine  ähnliche  Vorrichtung,  aber  ohne  Bügel,  in  der  dritten 
Auflage  seiner  Dampfturbine.  Eine  theoretisch  wie  praktisch  durchdachte  Lösung 
bringt  LAWACZECK  in  der  Z.  g.  T.  191 1,  S.  433  ff.,  bei  der  nicht  nur  ein  in  einer 
Ebene  durch  die  Drehachse  befindliches  Kräftepaar,  sondern  auch  ein  Abstand 
des  Gesamtschwerpunktes  von  der  Achse  auf  dynamischem  Wege  durch  Wirkung 
der  Zentrifugalkräfte  festgestellt  werden  kann.  Dieses  Verfahren  wird  bei  ge- 
nügender Steigerung  der  Drehzahl  bedeutend  empfindlicher  sein  als  das  statische 
Auswuchten  des  Übergewichts.  Der  Gedankengang  Lawaczecks  folgt  aus  der 
perspektivischen  Darstellung  (Abb.  533),  in  der  ein  Kräftepaar  M  in  Ebene  E^ 
und  eine  Kraft  K  in   Ebene  E^   gedacht  sind.     Ersteres  wirkt  als   M r=  P-  L 

mit   den  Kräften  P  \n  A  und  B^  letztere   mit  K^  =  K  -  -~  in  A  mit  K^  =  K  ' 


D.   Berechnung  und  Konstruktion  der  Leiträder.  443 

in  Ä  Die  Resultierende  R  aus  P  und  K^  ruft  den  Ausschlag  in  A  hervor.  Wird 
er  durch  ein  entgegengerichtetes  Kräftepaar  =  RL  aufgehoben  (gestrichelt),  so 
bleibt  K^+  K^  =  K  in  B  übrig.  Um  nun  dieses  letztere  zu  bestimmen,  ver- 
schiebt Lawaczeck  schließlich,  und  das  ist  sein  hübscher  Erfindungsgedanke, 
den  unteren  Stützpunkt  B  nach  C  und  findet  dann  K  aus  K^  am  Punkt  A  mit 

Lawaczeck  benutzt  als  Stützpunkt  bei  B  und  C  je  ein  Lager  und  erhält 
daraus  komplizierte  Schwingungen.  Einfacher  scheint  mir  die  allseitig  mögliche 
Beweglichkeit  auf  einer  Spitze  nach  meinem  Vorschlag  Abb.  532,  wobei  der  Ge- 
samtausschlag konstant  bleibt.  Dabei  kann  die  Frage  der  Verschiebung  des 
Stützpunktes  von  B  nach  C  konstruktiv  leicht  durch  Einftihren  eines  Zwischen- 
gliedes gelöst  werden. 

Francis  Hodgkinson  hat  für  Dampfturbinenräder  ein  Verfahren  erdacht,  den 
statischen  Ausgleich  um  die  Achse  ohne  Aufziehen  der  Räder  zu  ermöglichen^). 
Er  legt  das  fragliche  Rad  genau  konzentrisch  auf  eine  horizontale  Scheibe,  die 
unmittelbar  über  ihrem  Schwerpunkt  durch  Schneiden  gelagert  ist,  und  gleicht 
dann  ein  Übergewicht  des  Rades  durch  ein  Gegengewicht  aus.  Durch  Drehen 
des  Rades  um  180°,  dann  um  90°,  wird  die  Lage  seines  Schwerpunktes,  und 
durch  wiederholtes  Ausgleichen  wird  die  Größe  des  Übergewichts  bestimmt. 

D.  Berechnung  und  Konstruktion  der  Leiträder. 

I.  Austrittswinkel  f«o- 

Eine  kurze  Beschreibung  der  bei  zentripetalen  Vollturbinen  angewendeten 
Leiträder  haben  wir  im  Abschnitt  C  des  fünften  Teiles  auf  S.  313  kennen  gelernt. 
Für  jede  dieser  Arten  ist  die  Berechnung  des  Leitradaustritts,  für  die  im  allge- 
meinen die  größte  Beaufschlagung  des  Laufrades  zugrunde  gelegt  wird,  gleichartig. 

Die  wesentlichste  Größe  für  den  Leitradaustritt  ist  neben  der  Leitradbreite  B^ 
die  bereits  der  Laufradkonstruktion  zugrunde  gelegt  war,  der  Austrittswinkel  a^j 

der  nach  der  Beziehung  tga^  =  -^  aus  der  Meridian-  und  aus  der  Umfangs- 

komponente  der  absoluten  Austrittsgeschwindigkeit  bestimmt  wird. 

Die  erstere  folgt  bei  gegebener  Leitradbreite  B  und  angenommener  Schaufel- 


Verengung^  "f  -    zu 


^mo   


Ö 


\  sma„/ 

bzw.  bei  wechselndem  c„^  für  die  einzelne  Teilturbine  zu 


[Vgl.  Gl.  408] 


^MO 


*)  Z.  g.  T.   1912,  S.  259  aus  der  Revue  industrielle. 
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Die  Berechnung  von  Cuo  ist  unmittelbar  aus  der  Hauptgleichung  möglich,  wenn 
wir  (analog  S.  346)  die  Laufradschaufeln  durch  ideelle,  druck-  und  energielose 
Flächen  bis  zum  Durchmesser  D^  fortgesetzt  denken,  und  für  ihre  in  D^  auf- 
tretende ideelle  Umfangsgeschwindigkeit  u^  die  Bestimmung  von  Cu^  vornehmen, 
wonach 


»o 


U, 


[Vgl.  Gl.  278  u.  430] 


Ist  die  Verteilung  der  Wassermenge  bei  größter  Beaufschlagung  auf  die  ein- 
zelnen Teilturbinen  nach  S.  353  durchgeführt,  so  können  hierbei  die  entsprechen- 
den Werte  unmittelbar  eingesetzt  werden.  Im  allgemeinen  genügt  es  aber  nach 
S.  360,  für  €  den  Wirkungsgrad  der  voll  beaufschlagten  Turbine,  und  zur  Be- 
stimmung von  //,  Cu^  den  Schwer- 
punkt der  effektiven  Austrittskante 
(nicht  wie  bei  Q^  u^  c^^  =  o)  zu 
benützen.  Dabei  sei  daran  erinnert, 
daß  für  ofa  }>  90®  der  Wert  von 

Cu^  =  C^  -COSOfj, 

negativ  ausfallt  (Abb.  534). 


Abb.  534.     Austrittsdreieck  mit 
negativem  cu   . 


Abb.  535.     Diagramm  zur  Konstruktion  des  Leitrad- 
austrittsdreiecks. 


Die  gleiche  Rechnung  ergibt  sich  auch  nach  den  Diagrammen  (Abb.  535)  in 
der  Reihenfolge: 


I.  Cd  =  y2gHt 


6.   Ua  =  Ce 


7.  dg  =  w^ 


8.  %  =  Uf 

9.  V^  aus  W 
10.  c^^  auf  V^ 


2.  ad  ^=^  Uq 
l.~df  =  ;/, 

4.  w^  für  volles  Q  auf  ^^, 

5.  Damit  c^  und  de  =  c^ 

liefert  die  Dreieckspitze  mit  a^. 

Ist  D^  über  die  Leitradaustrittskante  konstant,  was  die  Regel  bildet,  und  sind 
die  einzelnen  Jb^  annähernd  gleich,  so  liefert  die  Konstruktion  mit  dem  Austritts- 
schwerpunkt auch  gleiche  a^. 

Im  andern  Falle  macht  die  Bestimmung  des  wechselnden  a^  für  die  einzelnen 
Teilturbinen  nach  dem  angeführten  Verfahren  keinerlei  Schwierigkeiten,  sobald 
—  und  das  ist  die  allerdings  noch  nicht  befriedigend  gelöste  Frage  —  die  Lage 
der  Flutprofile  bestimmt  ist,  aus  denen  die  Jb^  abzugreifen  sind. 
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II.   Schaufelform  am  Austritt. 

Die  Schaufeirorm   am  Austritt  soll   dann   derart  entwickelt  werden,    daß  das 
Wasser  den  Durchmesser  D^  unter  dem  verlangten  Winkel  «^  durchfließt. 

Erfahrungsgemäß  (vgl.  S.  363)  tritt  dies  dann  angenähert  ein,  wenn  eine  Gerade 
durch  a^  die  Schaufelspitze  halbiert  (Abb.  536).  Im  übrigen  gelten  ähnliche  Über- 
legungen wie  beim  Aufzeichnen  der  Laufradschaufelschnitte  (S.  389  f.).  Als  innere 
Schaufelbegrenzung  im  Austritt  hat  man  Evolventen,  gerade  Linien,  oder  noch 
besser  zwischen  beiden  liegende  Kreis- 
bogen (Abb.  537)  verwendet.  Von  Inter-  -^tet^^^^^^ 
esse  ist  auch,  daß  bereits  FlNK  1878 
eine  recht  einfache  Konstruktion  mit  ^ 
einem  Kreisbogen  vorschlägt ,  dessen 
Mittelpunkt  da  liegt,  wo  die  Senkrechte 
auf  a^  durch  ein  Lot  aus  dem  Turbinen- 
mittel getroffen  wird  (Abb.  352,  S.  223)'). 


Abmklunffs- 
kreisder 


Abb.  536.      Richtung  der  Leitschaufelspitze.         Abb.  537.  Innere  Begrenzung  des  Leitschaufelrades. 

Wo  nur  die  volle  Beaufschlagung  in  Betracht  kommt,  sind  die  geraden 
Schaufeln,  wie  ich  an  zahlreichen  Versuchen  bei  B riegleb,  Hansen  u.  Co. 
erfahren  habe,  mindestens  eben  so  gut,  wie  die  nach  Evolventen  oder  Kreis- 
formen gebildeten.  Was  im  einzelnen  Fall  vorzuziehen  ist,  kann  nur  an  Hand 
bestimmter  Leitradkonstruktionen  und  bestimmter  Regulierprobleme  entschieden 
werden. 

III.  Drehschaufelregulierung. 

1.  Austrittswinkel  a^. 

Wir  wenden  uns  nun  zur  näheren  Besprechung  der  Drehschaufelregulierung, 
die  praktisch  die  weitaus  größte  Bedeutung  besitzt,  da  sie  auch  bei  starkem 
Wechsel  der  Beaufschlagung  gute  Wirkungsgrade  liefert. 

Für  sie  gelten  die  der  Laufradberechnung  zugrunde  liegenden  Tabellen  (S.  411), 
aus  denen  die  Vergrößerung  der  Wassermenge  von  ßi  ^luf  ß,«,  sowie  die  Wirkungs- 
grade bei   voller  Beaufschlagung  entnommen,   bzw.   interpoliert  werden  können. 
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Außerdem  haben  aber  auch  Nachrechnungen  an  Bremsergebnissen  (S.  364) 
gezeigt,  daß  für  Steigerungen  der  Beaufschlagung  über  ßj.  hinaus  bei  Drehschaufel- 
regulierungen die  Bedingung  

c  '  |~  x_      ■  iconsrani 

ziemlich  genau  erfüllt  ist,  so  daß  die  einzelnen  e  für  die  verschiedenen  x^  ange- 
nähert vorhergesagt  werden  können. 

Im  Diagramm  führt  die  Bedingung  e  +  x,  =  k  auf  die  einfache  Beziehung: 
[/d  =  konst.  (vgl.  S.  278).  Wir  finden  daher  das  gewünschte  Geschwindigkeits- 
dreieck dadurch,  daß  Ce  aus  dem  Diagramm  für  Qj^  entnommen  von  a  [ad  =  u^) 
angetragen  den  Punkt  1/  liefert,  der  nun  konstant  bleibt.      W  folgt  in  bekannter 


Weise  für  die  volle  Beaufschlagung  aus  gW=/Ü  mit  dg- =  zu^=  -^  w^   und 
damit  a^  wie  vorhin.  ^J- 

Wegen  der  Beweglichkeit  und  wegen  des  Abschlusses  der  Leitschaufehi  hat 
man  bisher  die  Grundrißform  der  Drehschaufeln  stets  mit  konstantem  Austritts- 
winkel ausgeführt. 

Es  kann  aber  keinem  Zweifel  unterliegen,  daß  es  auch 
hier  richtiger  wäre,  die  Leitschaufeln  bei  stark  herunter- 
gezogenen Flutprofilen  mit  den  Winkeln  auszustatten,  die  sich 
etwa  für  Q_^  über  die  Austrittsbreite  variabel  ergeben. 

Dabei  würden  infolge  des  konstanten  D^  die  Cu^  zwar  un- 


veränderlich bleiben,   die 
Ziehung 

c 


Cmo   dagegen  würden  nach  der  Be- 


^öx 


'Wo 


Cak,a)S)>o 


'Sbps. 


\    °  sina„/ 


[Vgl.  Gl.  408] 


Abb.  538.    Leitrad- 
austritt bei  herunter- 
gezogenem Flutprofil. 


ZU  berechnen  sein,    wonach  sich  der  im  Grundriß  verzerrte 

Cmo  •  cos;'„ 


Winkel  al  als 

tga;' 

ergeben  würde  (Abb.  538). 


(481) 


'*o 


Durch  reichliches  Weiteröflfnen  des  Leitapparats  muß  dann 
für  den  Wasserdurchlaß  bei  voller  Beaufschlagung  gesorgt  werden,  während  man 
das  völlige  Abstellen  der  Turbine  im  allgemeinen  durch  den  Leitapparat  nicht 
mehr  würde  ausführen  können. 

Infolge  dieser  praktischen  Unzweckmäßigkeit  hat  man  m.  E.  von  solchen  winkel- 
richtigen Schaufeln  bei  Drehschaufeln  bisher  keinen  Gebrauch  gemacht. 


2.  Schaufelform. 

Die  auf  der  Innenseite  geradlinig  begrenzten  Flachschaufeln  (Abb.  539)  erscheinen 
hier  für  kleinere  Beaufschlagungen  besonders  dann  nicht  günstig,  wenn  das  Leit- 
rad eine  geringe  Schaufelzahl  besitzt.  Dann  wird  der  Hohlraum,  in  dem  das 
Wasser  rotieren  muß,  polygonförmig,  wodurch  naturgemäß  größere  Verluste 
entstehen,  als  wenn  sich  die  geschlossenen  Schaufeln  an  die  Kreisform  anlegen 
(Abb.  426,  S.  313),  und  man  wird  aus  diesem  Grund  die  letztere  Schaufelform 
im  allgemeinen  vorziehen,  oder  wenigstens  ein  Mittelding  zwischen  beiden  wählen. 
Wir  legen  dann,  wie  bemerkt  (S.  363),  die  Symmetrielinie  der  Schaufelspitze  in  die 
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Richtung  des  einen  Schenkels  von  cf^  (Abb.  536)  und  zeichnen  von  hier  aus  die 
Schaufel  mit  möglichst  schlankem  und  kurzem  Verlauf  bis  zu  einer  gewissen  Eintritts- 
richtung, wobei  auf  gute  Wasserführung  und  rasche  Wasserbeschleunigung  besonders 
Wert  zu  legen  ist     Vgl.  hierzu  die  Studie  auf  S.  408. 

Für  die  weitere  Formgebung  der  Drehschaufeln  ist  zu  beachten,  in  welcher 
Weise  der  Drehbolzen  ausgeführt  werden  soll  und  in  welcher  Richtung  das  Wasser 
den  Schaufeln  zufließen  wird. 

Bezüglich  der  Drehbolzen  unterscheidet  man  besonders  zwei  Ausführungen. 
Nach  der  einen  (z.  B.  Taf.  21,  22,  23,  29,  Abb.  3  u.  5.  Taf.  32,  Abb.  5,  Taf.  33) 
ist  der  Bolzen  in  den  Leitradkränzen  be- 
festigt, >die  Schaufel  mit  Bohrung« 
wird  um  ihn  geschwenkt.  Nach  der 
andern  ist  er  mit  der  Schaufel  aus  einem 
Stück  hergestellt  (z.  B.  Taf.  12,  Abb.  2, 
Taf.  35  u.  37)  »Schaufel  mit  Zapfen«, 
und  dreht  sich  in  Büchsen,  die  in  den 
Leitradkränzen  gelagert  sind. 

Im    ersten    Fall,     der    bei    oflfen    ein-  ^^b.  539.     Geschlossene  Flachschaufeln. 

gebauten  Turbinen  die  Regel  bildet,  kann  Lage  des  Wasserdrucks, 

der  Drehbolzen  zur  Versteifung  der  Leit- 
radkränze verwendet  werden;  von  seiner  Stärke  und  Lage  ist  aber  die  Formgebung 
der  Schaufel  in  hohem  Maße  abhängig.  Im  andern  Fall  ist  man  in  dieser  Be- 
ziehung ziemlich  frei.  Die  Schaufeln  können  schlanker  gehalten  werden,  und 
bieten  bei  geschlossenen  Turbinen  den  besondern  Vorteil,  von  außen  angetrieben 
und  geschmiert  werden  zu  können  (Abb.  2,  Taf.  38,  Abb.  i,  3  u.  4,  Taf.  39), 
dagegen  muß  die  gegenseitige  Versteifung  der  Leitradkränze  von  andern  Teilen 
übernommen  werden  (vgl.  S.  474  u.  515). 

3.  Schaufel  mit  Bohrung. 

Zur  Bestimmimg  der  Form  der  Schaufel  mit  Bohrung  benötigt  man  zunächst 
eine  vorläufige  Berechnung  der  Bolzenstärke  und  hierzu  wieder  eine  Annahme  über 
die  Schaufelzahl.  /    rr       « 

Die  Reibungsformel  i?^  =  kj  -^— — -  •  -^  hatte  fiir  konstantes  kd  und  geometrisch 

ähnliche  Abwickelungen  der  Schaufeln  darauf  geführt  (vgl.  S.  383  f.),  möglichst  hohe 
Schaufelzahlen  für  das  Leitrad  anzuwenden.  Die  Rücksicht  auf  die  Festigkeit  der 
Schaufeln  und  die  der  Drehbolzen  gestattet  aber  keine  genau  geometrisch  ähn- 
liche Verkleinerung  des  Schaufelquerschnitts,  da  sein  Widerstandsmoment  mit  der 
dritten  Potenz  abnimmt.  Bei  einer  Verdoppelung  der  Schaufelzahl  würden  z.  B. 
zwar  der  Druck  auf  eine  Schaufel  auf  etwa  die  Hälfte,  ihr  Widerstandsmoment 
bei  geometrisch  ähnlicher  Verkleinerung  aber  auf  \  verringert  werden. 

Aus  diesem  Grund  wählt  man  die  Schaufelzahl  der  Leitschaufeln  für  kleine 
Turbinen  zwischen  12  und  16,  fiir  große  zwischen  16  und  24,  und  bei  hohem 
Gefalle  geringer  als  bei  niedrigem  Gefalle,  dazu  jedenfalls  verschieden  von  der 
Schaufelzahl  des  Laufrades,  damit  etwaige  Eintrittsstörungen  nicht  am  ganzen 
Umfang  gleichzeitig  auftreten. 
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Den  zur  vorläufigen  Berechnung  der  Drehbolzen  benötigten  Bolzendruck  Pt 
bestimmt  man  aus  der  SchlieDstellung  des  Leitrades.  In  ihr  (Abb.  539)  erscheint 
der  Wasserdruck  einfach  als 

P„=l.B-H-y.  (482) 


Mit  genügender  Annäherung  ist  /  =s      °   -   wonach 
/>„  =  -f'-.B-Hy, 


(483) 


Da  die  Schaufel  im  allgemeinen  nicht  ausbalanciert  ist,  sondern  in  die  SchluQ- 

stellung   gedruckt   werden    muO,    tritt    noch    eine   Komponente    der    im  Lenker 

wirkenden   Druckkraft  Pi   zum   Bolzendruck   Pt,,    die    man 

etwa    mit    2o—a,o°\^    der    letzteren    berücksichtigen    kann, 

^°   ^'^^  Pi^  \,lPv,- 

Mit  diesem  Bolzendruck  wird  der  Drehbolzen  vorläufig 
für  eine  bestimmte  Biegungsspannung  kh  und  einen  mittleren 
Auflagerdruck  p  in  bekannter  Weise  berechnet. 

Eine  einfache  und  solide  Ausführung  eines  Drehbolzens 
ist  in  Abb.  540  für  Anordnung  mit,  bzw.  ohne  Büchse 
gegeben.  Angenähert  nehmen  wir  danach  P\2  in  der  Mitte 
von  l  und  die  Reaktion  in  der  Einspannstelle  an,  so  daß 
das  Biegungsmoment  M 


M-- 


P     l 


-d^-h. 


(484) 


Der  Auflagerdruck  ergibt  sich  aus 

P=2-l-dp  (485} 

und  aus  einer  Division  der  beiden  nach  ki  und  /  aufgelösten 


Abb.  540.     Kraft«  an 

Drehbolzen. 

(Links  ohne,    rechts  n 

BUchse  gezeichnet.) 


Gleichungen  das  Durch m esse rverhältnis 
ms  von        als 

d         ^  \i>'  p  ' 


fiir  das  Verhält- 


(486I 
nach    einer    der   obigen 


und    damit    schlieOlicfa    /   und    d 
Gleichungen. 

ki  und  /  werden  so  niedrig  gewählt,  als  es  die  Schaufelstärke  bzw.  die  Wasser- 
führung zuläßt,  damit  die  betreffende  Turbine  in  möglichst  großem  Getallsbereich 
Verwendung  finden  kann.  In  mittlerem  Gefälle  findet  man  ki,  =  360,  /  =^  8  kg/cm', 
in  hohem  bis  kt  =  1000  und  p  =  $0  kg/cm*,  was  einem  Werte  von  //</  =  3  bis 
/jd  =  2  entspricht. 

Die  Prüfung  der  Bolzen  auf  Zug  bei  geschlossenen  Turbinen  (Abb.  ;,  Taf  33 
u.  34)  und  die  auf  Durchbiegung  bei  horizontaler  Aufstellung  (Taf  21)  versparen 
wir  auf  den  Schluß  der  Betrachtung. 

Was  die  Festigkeit  des  Schau  fei  körpers  selbst  angeht,  die  bei  hohem  Druck 
gleichfalls  in  Frage  steht,  so  ist  zu  beachten,  daß  der  Körper  gleicher  Festigkeit 
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eines  gleichmäßig  belasteten,  freitragenden  Körpers  von  rechteckigem  Querschnitt 
Dreiecksform  besitzt,  da  für  jeden  Querschnitt  (Abb.  541)  das  Moment 


,r  T        X        bs    , 

M=x-b'p—  =  -     h, 
^2  6 


somit 


ist. 


='V'i 


(487) 


Abb.  541. 


Dabei  ist  für  Gußeisen  wegen  dessen  nicht  homogenen 
Charakters  und  wegen  Gußspannungen  ks  unter  100  kg/qcm 
für  Stahlguß  bis  500  kg/qcm  zu  wählen. 

Der  so  gefundene  Wert  von  s  zeigt  die  jeweilige  Minimalwandstärke  an.  Die 
Ausführung  darf  nicht  zu  spitz  zugeschärft  werden,  da  das  Eisen  sonst  an  der 
Spitze  spröde  und  hart  wird,  zumal  man  häufig  die  Schaufelspitze  zur  Sicherung 
völliger  Abschlußmöglichkeit  einseitig  bearbeitet.  Dazu  werden  im  Berührungs- 
punkte C  (Abb.  542)  Arbeitsleisten,  wie  in  A  und  B  herausgezeichnet,  vorgesehen. 


Abb.  542.     Arbeitsleisten  der  Abschlußflächen. 


Abb.  543.     Die  Begrenzung  der  Leitschaufel. 


Aus  dem  genannten  Grunde  gibt  man  der  Spitze  am  Ende  eine  rasche  Zuschärfung 
[A  in  Abb.  536,  S.  445),  an  die  sich  dann  die  eine  flache  Zuschärfung  in  dem 
Sinne  anschließt,  daß  einerseits  s  mit  Rücksicht  auf  die  Festigkeit  nicht  unter- 
schritten, andrerseits  aber  auch  ein  Zusammenschluß  des  Wassers  (bei  C)  vor  dem 
Eintritt  in  das  Laufrad  gewährleistet  wird. 

An  diese  Abschrägung  läßt  man  dann  auf  der  Innenseite  etwa  einen  Kreis- 
bogen anschließen,  der  nicht  kleiner  als  — ^  [D^  für  geschlossene  Schaufeln) 
sein  soll. 

Die  Entwicklung  der  Abschrägung  auf  der  'Außenseite  hängt  einerseits  von 
der  Lage  des  Schaufelbolzens,  andrerseits  von  der  erwünschten  Querschnitts- 
verjüngung des  Leitkanals,  bzw.  von  der  Lage  der  Nachbarschaufel  ab. 

Um  das  zu  übersehen,  zeichnet  man  für  die  Nachbarschaufel  gleichfalls  die 
Spitze  mit  dem  inneren  Begrenzungskreis  ein  und  führt  ihn  zunächst  bis  dahin 
fort,  wo  sein  Radius  die  Spitze  der  nächsten  Schaufel  berührt  [E  in  Abb.  543). 
Anschließend  gibt  man  eine  Abrundung  von  solchem  Krümmungsradius  F  an,  daß 
eine  zwanglose  Zuführung  des  Wassers  gewährleistet  ist.  Die  Äquidistante  G  dieser 
Abrundung  durch  die  benachbarte  Schaufelspitze  dient  dann  zur  Kontrolle  der  Quer- 
schnittsverjüngung für  die  nunmehr  einzuzeichnende  äußere  Schaufelbegrenzung. 


Camerer,  Wasserkraftmaschinen. 
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Die  letztere  wird  mit  Rücksicht  auf  den  Schaufelbolzen  festgesetzt.    Dabei  ist 

zu  beachten,  daß  die  Schaufel  in  der  äußeren  Waiid  (//)  einem  Zug  und  einer 

Abnutzung,  in  der  inneren  Wand  (J)  dagegen  einem  Druck  ausgesetzt  ist.    Danach 

ist  bei  hohem  Gefalle  die  Festigkeitsberechnung  durchzuführen  (bei  Gußeisen  ist 

^  >  ^« !).     Bei  niederem  Gefalle  macht  man  bei  Gußeisen  mit  Rücksicht  auf  die 

Herstellung 

bei  D  bis       500         1000         1500         2000 

die  innere  Wandstärke         5  10  15  20 

»    äußere  »  7  15  22  30. 

Bei  automatischen  Regulatoren  müssen  die  Schaufeln  wegen  der  Abnutzung 
mit  Metallbüchsen  versehen  werden,  (die  rechte  Hälfte  der  Abb.  540  zeigt  eine 
derartige  Ausführung),  deren  Wandstärken  entsprechend  obigem  etwa  3,  5,  8  und 
IG  mm  betragen. 

Man  rückt  nun  den  Bolzen  unter  Beachtung  der  angeführten  Wandstärken 
soweit  nach  der  Schaufelspitze  zu,  als  es  die  Querschnittverjüngung  des  Leitkanals 
gestattet,  da  erfahrungsgemäß  dadurch  die  Ausbalancierung  der  Schaufel  verbessert 
und  der  Hebelarm  zum  Antrieb  der  Schaufel  verlängert  wird. 

Gelingt  das  nicht  in  gewünschtem  Maß,  so  rückt  man  wohl  auch  den  Kreis  F 
etwas  nach  vorn  [F  in  Abb.  543  gestrichelt),  so  daß  er  den  Kreis  mit  DJi  etwas 
vor  dem  Punkt  E  berührt,  wodurch  der  Übergang  der  Wasserströmung  in  die 
Austrittsrichtung  im  allgemeinen  nur  erleichtert  wird;  wie  man  überhaupt  danach 
trachten  sollte,  das  Wasser  nicht  auf  einem  S-förmig  gekrümmten  Wege,  sondern 
möglichst  geradlinig  der  Austrittsrichtung  a^  zuzuführen. 

Paßt  sich  die  Schaufel  dann  in  ihrer  Schlußstellung  einem  Kreisbogen  auch 
nicht  mehr  völlig  an,  so  ist  das  unbedenklich,  da  man  bei  den  ganz  kleinen 
Schaufelöffnungen  ohnedies  auf  annehmbare  Wirkungsgrade  nicht  mehr  rechnen 
kann. 

Den  der  Spitze  abgewendeten  Teil  der  Schaufel  sucht  man  schließlich  wieder 
möglichst  schlank  und  so  auszuführen,  daß  er  dem  ankommenden  Wasser  wenig 
Widerstand  darbietet,  d.h.  bei  radialem  Zufluß  etwa  nach  Abb.  554  und  Taf  21, 
bei  spiralförmigem  Zufluß  nach  Abb.  544  und  Abb.  2,  Taf.  12,  bei  beiderseitigem 
nach  Abb.  i,  Taf  12. 

In  diesem  Teil  der  Schaufel  greift  auch  der  Mechanismus  für  den  Antrieb  der 
Drehschaufel  mit  Hilfe  eines  Lenkers  (Abb.  554,  S.  459)  oder  eines  Gleitsteins 
(Abb.  552,  S.  457  und  553,  S.  458)  an. 

Die  nähere  Beschreibung  der  dazu  gehörigen  Konstruktionen  soll  im  sechsten 
Absatz  dieses  Abschnitts  ausgeführt  werden. 

4.  Schaufel  mit  Zapfen. 

Die  Form  der  Schaufel  mit  Zapfen  kann  ganz  unabhängig  von  der  Lage  des 
Zapfens  entworfen  werden.  Man  macht  sie  daher  viel  schlanker  als  für  die 
Schaufel  mit  Bohrung,  und  das  ist  auch  deshalb  möglich,  weU  sie  meist  aus  Stahl- 
guß hergestellt  wird. 

Die  Entwicklung  der  Schaufelspitze  und  der  inneren  Schaufelbegrenzung  wird 
zwar  nach  den  oben  erwähnten  Grundsätzen  durchgeführt.    Verschieden  erscheint 
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aber  insbesondere  die  äußere  Schaufelbegrenzung  (Abb.  544),  während  iiir  den 
Zulauf  des  Wassers,  der  hier  häufig  spiralig  erfolgt,  wieder  die  obigen  Grund- 
sätze gelten. 

Den  Zapfen  schließt  man  an  der  gewünschten  Stelle  an  die  Schaufel  an,  wobei 
die  letztere,  wenn  sie  die  Bolzenstärke  nicht  erreicht,  nach  HONOLD scher  Aus- 
führung (Abb.  545)  eine  Verdickung  erfahren  kann,  die  der  Wasserströmung 
wenig  hinderlich  ist. 


/mie 


Abb.  544.     Schaufel  mit  Zapfen. 


'■l  ism 


Abb.  545.     Schaufel  mit  Zapfen. 


Der  eine  Zapfen  ist  auf  Biegung  und  Auflagerdruck,  der  andere  gleichzeitig  auf 
Torsion  zu  rechnen.  Dabei  kann  die  Schaufel,  besonders  wenn  ein  breiter  Über- 
gang zwischen  Zapfen  und  Schaufel  ausgeführt  wird,  als  starr  angesehen  werden. 
Die  Biegungsbeanspruchung  soll  mit  Rücksicht  auf  gleichmäßigen  Auflagerdruck 
niedrig  gehalten  werden,  und  dasselbe  gilt  für  die  Drehspannung  zur  Vermeidung 
von  federnden  Schwingungen.  Das  heißt  etwa  ki,  =  250,  ^^  =  160  kg/cm ^.  Die 
Zapfenberechnung  erfolgt  dann  für  das  zusammengesetzte  ideelle  Biegungsmoment 
'vgl.  Hütte  I,  S.  605)  aus 

Mi  =  0,35  Mb  +  0,65  \  M%  + 


(     ^^     M. 


ik. 


\- 


TV 


32 


•d^'h. 


(488) 


Dazu  ist  zu  beachten,  daß  der  tortierte  Zapfen  noch  eine  Schwächung  durch 
Keilnut  oder  Vierkant  erfährt,  sowie  daß  die  von  außen  eingeleitete  Kraft,  nament- 
lich wenn  ihr  Hebelarm  kurz  gewählt  wird,  ein  viel  größeres  Biegungsmoment 
hervorrufen  kann,  als  es  der  Wasserdruck  an  der  Schaufel  tut. 


5.  Der  Wasserdruck  und  sein  Moment  auf  die  Drehschaufel. 

Die  folgende  Abhandlung  stützt  sich  auf  die  theoretischen  Betrachtungen  über 
die  Kraflwirkungen  abgelenkter  Strahlen  von  S.  136  und  157  der  Hydraulik. 

Es  wurde  dort  ausgeführt,  daß  man,  wenn  die  Kraftwirkungen  auf  die  einzelnen 
Wände  eines  Gefäßes  gesucht  werden,  mit  einer  Kenntnis  der  Ein-  und  Aus- 
strömung nicht  auskommt,  sondern  genötigt  ist,  den  Strömungsvorgang  auf 
seinem  ganzen  Wege  zu  verfolgen. 

Am  gleichen  Ort  wurde  auch  auf  die  einfache  Beziehung  / -s  =  konstant  hin- 
gewiesen, nach  der  man  in  der  Lage  ist,  das  Bild  einer  wirbelfreien  Strömung 
einzuzeichnen,  und  es  erschien  nun  in  hohem  Maße  erwünscht,  durch  das  Experi- 
ment festzustellen,  inwieweit  eine  solche  Rechnung  die  richtige  Bestimmung  der 
auftretenden  Kräfte  erwarten  läßt. 

29* 
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Durch  hochherzige  Unterstützui^  von  seilen  des  Vereins  deutscher  Ingenieure 
wurde  mir  die  Möglichkeit  gegeben,  derartige  Versuche  anzustellen,  deren  Durch- 
{uhning  ich  in  der  Z.  d.  V.  d.  I.  beschrieben  habe ').    Die  Messung  der  wirklichen 


Abb,  546.     Meßappnrat  für  Schaufddrncke.     (DraufäichL)     (Z.  19U.  S.  2008.) 


Abb.  547.     Meßapparat  für  Schaufcld rucke.     (Schnitt  AB  durcb  Abb.  546.) 

Drehmomente  und  Schaufeldrucke  stellte  ich  dabei  an  einem  Apparat  an,  der  in 
Abb.  546  in  Draufsicht  und  in  Abb.  547  im  Schnitt  wiedergegeben  ist  und 
der  einen  Ausschnitt  aus  einem  Leitapparat  mit  fünf  Drehschaufeln  darstellt  [vgl. 

')  Die  Wn^serdruckmomente  der  DrehscliRufelD  von  Zentripctnl- Francis-Turbinen.    Z.  1911,  S.  ioo7- 
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Abb.  550).  Die  Messung  geschah  an  der  mittleren  Schaufel^  während  die  äußeren 
Schaufeln  in  der  gewünschten  Stellung  festgeklemmt  waren.  Das  Drehmoment 
wurde  dabei  einfach  durch  die  Schnurzüge  -P,  und  P^  an  der  eingezeichneten 
Schnurscheibe  als  Kräftepaar  abgewogen.  Mehr  Schwierigkeit  machte  die  Be- 
stimmung der  Größe  und  Lage  des  Schaufeldrucks.  Dazu  hatte  ich  zwei  Methoden 
vorgesehen,  von  denen  ich  die  erste  gleichfalls  in  der  Z.  d.  V,  d.  I.  *)  beschrieben 
hatte.  Sie  besteht  darin,  die  Schaufel  nach  Abb.  548  mit  mehreren  Drehpunkten 
auszustatten.     Beschränkt  man  sich  auf  zwei  Drehpunkte,   so  erhält  man   flir  sie 

zwei  Momente  ,,         „,  j      ir        d/ 

M^  =  Pl^  cos  or,     und     M^  =  Pl^  cos  a, , 

aus  denen  sich  der  Schnittpunkt  von  P  mit  der  Verbindungslinie  der  Drehpunkte 
(wobei  4  —  A  =  ^)  berechnen  läßt  als 

4  =  -M^^-  (489) 


Abb.  548. 


Zur  Bestimmung  der  Richtung  von  P  muß  noch  ein  dritter  Drehpunkt  außer- 
halb der  ersten  Verbindungslinie  angenommen  werden.  Er  ergibt  entsprechend 
mit  L^l\  =  b 


M^ 


M^  —  M, 


(490) 


und  damit  den  zweiten  Punkt  der  Richtungslinie  von  P. 

Aus  dem  Abstand  von  P  und  dem  Drehmoment  kann  dann  auch  die  Größe 
von  P  gefunden  werden. 

Diese  Methode  ist  zwar  sehr  genau,  die  Anordnung  der  zwei  bzw.  drei  Dreh- 
punkte ist  aber  nicht  einfach,  wenn  verschiedene  Schaufelstellungen  untersucht 
werden  sollen*).    Deshalb  habe  ich  bei   den  erwähnten  Versuchen  eine  andere 


>]  ExperimenteUe  Bestimmung  des  günstigsten  Drehpunktes  vonTurbinendrehschaufeln.  Z.  1906,  S.  54. 

')  Im  neuen  hydraulischen  Institut  der  Münchener  Technischen  Hochschule  soll  ein  derartiger 
Meßapparat  benutzt  werden,  bei  dessen  Konstruktion  ich  von  meinem  Assistenten  Dipl.  Ing.  Weisrrod 
in  verstSndnisvoUer  Weise   unterstützt  wurde. 
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Methode  angewendet.  Nach  ihr  erhielt  die  Drehschaufel  in  ihrem  unteren  Lager 
eine  dünne  und  bewegliche  Spitze,  im  oberen  aber  etwas  Luft.  Dadurch  war  es 
möglich,  nachdem  das  Drehmoment  durch  das  am  Schnurzug  angreifende  Kräfte- 
paar ausbalanciert  war,  dem 
Schaufeldruck  durch  eine  am 
oberen  Ende  des  Drehbolzens 
angreifende  Federwage  das 
Gleichgewicht  zu  haften. 
Wenn  die  Spitze  des  Bol- 
zens unter  die  Schraube  »/ 
(Abb.  547)  zu  liegen  kam, 
muOte  die  Federwage  in 
Richtui^  des  Seh  au  feidrucks 
und  auf  die  dem  Verhältnis 
der  Hebellängen  [36  und 
263,5  ni™}  entstprechende 
Zuggröfle  eingestellt  sein. 
Für  den  zweiten  Teil  der  Aufgabe,  die  Einzeichnung  wirbelfreier  Strömungs- 
iinien,  sind  die  Annahmen  von  besonderer  Bedeutung,  die  man  über  die  Art  von 
Zu-  und  Abfluß  macht. 


Abb.  54g.     StrümuDgsbild  nach  dem  Gesetz  l-i  ^  konstant 
unter  Anpassung  der  Versacbsergebnisse.     [Z.   191 1,  S.  Z014.] 


Abb.  550.     Kurven  gleicheD  Druckes. 


,   S.  31 


o.) 


Bei  den  (lir  den  Versuchsapparat  vorliegenden  eigentümlichen  Verhältnissen 
wurden  diese  Annahmen  durch  unmittelbare  Messung  der  Strömungs-  bzw.  Druck- 
linieri  (nach  Reindl  vgl.  S.  82)  mit  Hilfe  von  eingepreßter  Luft  unterstützt. 

Ein  so  gewonnenes  Strömungsbild  hatten  wir  bereits  in  Abb.  115,  S.  Si  kennen 
gelernt.     Im  Anschluß  daran  wurden  nun  die  Linien  wirbelfreier  Strömung  nach 
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dem  Gesetz  l  -  s  =  konstant  eingezeichnet  und  ergaben  z.  B.  den   in  Abb.  549 
dargestellten  Verlauf.     . 

Ein  Vergeich  der  hiernach  berechneten  Drucke  mit  denen,  die  der  Versuch 
ergeben  hatte  und  die  z.  B.  in  Abb.  550  wiedergegeben  sind,  ist  bezüglich  der 
resultierenden  Schaufeldrucke,  Drehmomente  und  Hebelarme  in  Abb.  551  zu- 
sammengestellt, in  der  die  aus  dem  wirbelfreien  Strömungsbild  berechneten  Werte 
ausgezogen  sind,  während  die  aus  der  Druckmessung  berechneten  Werte  strich- 
punktiert, die  unmittelbar  abgewogenen  Werte  aber  gestrichelt  angeführt  sind. 

Man  bemerkt  die  gute  Über- 
einstimmung bezüglich  der  Größe 
des  Schaufeldrucks,  während  sich 
seine  Lage  mit  Hilfe  der  Rechnung 
nur  angenähert  bestimmen  ließ. 
Dieser  Umstand  ist  auf  die  Be- 
rechnung des  Drehmoments  von 
höchstem  Einfluß,  wenn  sich  der 
Schaufeldrehpunkt  zufällig  in  der 
Nähe  des  Schaufeldrucks  befindet. 
Zur  nötigen  Sicherheit  muß  daher 
mit  einer  möglichen  unrichtigen 
Lage  des  letzteren  gerechnet  werden. 
Der  mögliche  Betrag  des  Fehlers 
darf  hier  natürlich  nicht  als  Bruch- 
teil des  Abstandes  der  Kraft  vom 
Drehpunkt  eingeführt  werden.  Viel- 
mehr möchte  ich  empfehlen,  zur 
Sicherheit  den  Schaufeldruck  im 
Sinne  derVergrößerung  desSchaufel- 
moments  um  einen  Bruchteil,  etwa 
Vio  der  Schaufellänge,  parallel  mit 
sich  zu  verschieben. 

Bei  Nachrechnung  vollständiger 
Leiträder  werden  wir  hier  —  wie 
auch  früher  (S.  346)  —  für  den  Zu- 
und  Abfluß  den  Flächensatz  an- 
wenden, nach  dem  bei  Vernachlässigung  der  Reibungsverluste  zwischen  parallelen 
Wänden  logarithmische  Spiralen  auftreten.  Bei  der  Zuleitung  aus  einem  Spiral- 
gehäuse werden  diese  aus  letzterem  zu  entwickeln  sein  (vgl.  Abb.  2,  Taf.  11),  bei 
Zuleitung  aus  offenem  Wasserkasten  gehen  sie  angenähert  in  Radiale  über  (vgl. 
Abb.  1,  Taf.  9).  Die  Ableitung  wird  sich  den  Schaufelenden  anschließen,  um 
schließlich  in  die  im  Spalt  mehr  oder  weniger  genau  auftretenden  logarithmischen 
Spiralen  überzugehen. 

Die  Durchführung  der  Rechnung  sei  nun  noch  an  dem  in  Abb.  i ,  Taf.  9, 
dargestellten  Beispiel  erläutert. 

Wir  nehmen  dabei  an,  das  Wasser  fließe  dem  Leitrad  radial  zu.  Bei  der  Ein- 
zeichnung  der  Flut-   und  Niveaulinien   gehen  wir  von   der   engsten  Stelle   des 


8f0         fSif  20       2S 
Abb.  551.     (^.   191 1,  S.  2012.) 
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Leitrads  aus,  indem  wir  voraussetzen,  dieser  Querschnitt  werde  vom  Wasser 
senkrecht  und  mit  gleicher  Geschwindigkeit  durchflössen.  Dadurch  können  wir 
die  nächstliegenden  der  früher  erwähnten  Quadrate  (/  •  j  =  i )  einzeichnen.  Gegen 
das  Laufrad  zu  werden  die  Flutlinien  möglichst  gleichmäßig  so  verlängert,  daß 
sie  sich  den  logarithmischen  Spiralen  anschließen.  Gegen  den  Leitradeintritt  zu 
werden  die  quadratähnlichen  Vierecke  derart  aufgebaut,  daß  ihre  Seiten  möglichst 
gleich  und  vor  allem  die  Winkel  möglichst  90°  betragen.  Die  Krümmung  der 
Seiten  kann  nicht  vermieden  werden  und  ist  auch  nicht  zu  beanstanden,  da  sie 
beim  Übergang  zur  Grenze  verschwindet  Besondere  Sorgfalt  ist  darauf  zu  legen, 
daß  die  Niveaulinien  mit  dem  Vorrücken  gegen  den  Wasserzufluß  hin  sich  immer 
mehr  der  Kreisform  nähern  und  daß  das  aufgezeichnete  Kurvennetz  an  jeder 
Schaufel  kongruent  ausfallt.  Zweckmäßig  ist  es,  bei  dieser  Aufzeichnung,  bei  der 
sich  längeres  Probieren  nicht  vermeiden  läßt,  zunächst  mit  größeren  Vierecken 
zu  beginnen  und  die  genauere  Unterteilung,  die  auch  nur  an  den  Schaufelflächen 
selbst  interessiert,  erst  nachträglich  durchzuführen. 

Zur  Berechnung  der  Wasserdrucke  nehmen  wir  dann  für  eine  Stelle  kleinsten 
Abstandes  /,  d.  h.  größter  Geschwindigkeit,  eine  beliebige  Geschwindigkeit  c  an 
und  berechnen  die  entsprechenden  Geschwindigkeiten  an  allen  andern  Stellen  im 
umgekehrten  Verhältnis  der  betreffenden  Abstände  /.  Daraus  folgen  die  betreffen- 
den Drucke  h  nach  dem  Gesetz 

Ä  4-  -      =  konstant , 

wobei  wir,  da  die  absolute  Höhe  des  Druckes  ohne  Einfluß  ist,  etwa  den  Druck  an  der 
Stelle  größter  Geschwindigkeit  (im  allgemeinen  im  Austrittsquerschnitt)  =  Null  setzen. 

Durch  Multiplikation  der  Drucke  mit  den  entsprechenden  Schaufelflächen  (^•^) 
ergeben  sich  die  einzelnen  Druckkräfte,  und  aus  deren  Zusammensetzung  nach  dem 
Kräfte-  und  Seilpolygon  folgt  schließlich  die  Lage  und  Größe  des  Schaufeldrucks. 

Das  ist  in  Abb.  2  und  3,  Taf.  9  durchgeführt,  wobei  wegen  der  evolventen- 
förmigen  Form  des  Schaufelendes  der  Druck  über  die  Strecke  von  a^  bis  C  einfach 
konstant  gesetzt  wurde. 

Für  eine  Schaufelbreite  von  10  cm,  eine  Schaufelweite  von  a^  =  40  mm  und 
eine  größte  Geschwindigkeit  c  von  10  m/sek  bei  //  =  o  ergab  sich  z.  B.  der 
Druck  auf  das  Schaufelstück  von  der  Breite  s^  zu 

Pe  =  h'Y'h'B=  3)1 18  •  1000 -0,017    0,1  =  5»3  kg- 

Dabei  wurde  //  gefunden  als  arithmetisches  Mittel  der  nach  der  Beziehung 

r'  10' 

-{-//  =  konstant  = |-o  =  5,im 


2g  2g 

in  den  Endpunkten  der  Strecke  s^*  ermittelten  //.  Durch  geometrische  Addition 
der  einzelnen  Kräfte  F^  bis  P^^  ergibt  sich  der  Wasserdruck  -P«,  zu  29,65  kg. 
Zur  sicheren  Berechnung  des  Schaufelmoments  wurde  er  nach  obigem  Vorschlag 
um  7xo  der  Schaufellänge,  d.  h.  um  12,5  mm,  vom  Drehpunkt  weg  verschoben. 
Dieses  Schaufelmoment  entspricht,  da  es  für  ^^  =  10  m  berechnet  wurde  und 
da  nach  dem  Geschwindigkeitsdiagramm  für  //^=  i  m,  r^  =  2,8  m  zu  erwarten 


ist,  einem  Turbinengefalle  von  //=il— 1  =  12,75 


m. 
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Für  spiralförmigen  Einlauf  ist  eine  ähnliche  Berechnung  des  Wasserdrucks  in 
Abb.  2,  Taf.  ii,  durchgeführt.  Dabei  nehmen  wir  an,  das  Wasser  flieOe  dem 
Leitrad  in  logarithmischen  Spiralen  zu,  die  den  die  Leitschaufel  außen  berührenden 
Kreis  unter  einem  Winkel  von  24°  schneiden.  Wir  zeichnen  uns  eine  Reihe 
solcher  Spiralen  ein,  als  ob  die  Leitschaufeln  nicht  vorhanden  wären,  und  ver- 
suchen die  Strömungslinien  in  sie  überzuführen.  Der  rundum  gleichartige  Wasser- 
lulauf  zum  Leitrad  verlangt  auch  hier,  daß  sich  an  jeder  Leitschaufel  die  gleichen 
Strömungslinien  wiederholen  und  daß  jedem  Leitkanal  die  gleiche  Zahl  von  Flut- 
\ind  Niveaulinien  zugeordnet  sind.  Die  weitere  Durchfuhrung  der  Untersuchung 
geschah  ähnlich  wie  bei  dem  vorigen  Beispiel. 

6.  Beschreibung  des  Regulierantriebs. 
a)  Antrieb  der  Schaufeln. 
Der  geschichtliche  Entwicklungsgang  führte  auch  hier,   wie  so  oft,  über  eine 
groOe  Zahl  verschiedener  und  zum  Teil  verwickelter  Konstruktionen  zu  einer  ein- 


r 


X 


Abb.  ;;2.     Kriftezerlegung  beim  Gleitaotrieb  in  der  Scbaafel. 

fachen  Musterausführung.  Dies  gilt  sowohl  für  den  unmittelbaren  Antrieb  der 
Schaufeln  als  auch  (ur  die  Weiteriuhrung  der  Regulierung  bis  zu  der  Stelle,  wo 
<lie  äuüere  Regulierkraft  einsetzt. 
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Abb.  552  und  553  zogen  den  —  jetzt  meist  verlassenen  —  Antrieb  der 
Schaufeln  durch  ein  Gleitstück,  das  in  einem  Schlitz  bew^lich  und  um  einen 
Bolzen  drehbar  ist.  Im  ersten  Fall  ist  der  Schlitz  in  der  Schaufel,  im  zweiten 
Fall  im  sogenannten  Regulierring  vorgesehen,  der  bis  auf  die  Ausfuhrung  von 
Riva  (vgl.  S.  46z,  Abb.  562  u,  Abb.  i,  Taf,  15)  allen  Drehschaufelregulienmgen 
gemeinsam  ist. 


mftrvng  des 
Steins  iffT 
ier-t 


stein-' 
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Abb.  553.     KrifteierlegUDg   beim  Gteitantrieb  im  Riag. 


Durch  die  Annahme  der  Richtung  der  Schlitze  ist  man,  wie  die  Konstruktion 
der  Ringkraft  P,  aus  der  der  Lenkerkraft  entsprechenden  Kraft  Pi  in  den  Abb.  552 
und  553  zeigt,  in  der  Lage,  den  Weg  des  Regulierringes  und  seine  Antriebskraft 
zu  verändern. 

Geringere  Abnutzung  und  Reibung  zeigen  die  Antriebe  durch  Lenker.  Hier 
bemerkt  man  zunächst  große  Lenker  mit  kleinem  Ring,  nach  der  amerikanischen 
Samson-Turbine,  bzw.  nach  der  von  mir  bei  Briegleb,  Hansen  &  Co.  aus- 
geführten Nachbildung  (Taf.  13  u.  Abb.  19,  S.  23). 

Der  Lenkerantrieb  geht  dabei  durch  Schlitze  (5,  Taf.  1 3)  des  Leitraddeckeis 
hindurch.    Das  ist  der  Nachteil  dieser  Konstruktion,  da  infolge  dieser  Undichtheit 
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der  geschlossene  Einbau  bzw.  die  Benutzung  des  Deckels  als  MauerabschluO  nach 
Abb.  4,  Taf.  26,  unmöglich  wird.  Offen  horizontale  Turbinen  dieser  Bauart  be- 
nötigen daher  einen  besonderen  AbschluOboden  nach  Abb.  i,  Taf.  31. 


Abb.  554.     Drehschanfelantrieb  durch  kleine  Lenker  (Hansen).     (Vgl.  Z-,   1910,  S.  1384.) 

Vorteile  der  Konstruktion  sind  die  leichte  Montage  durch  Zurechtklopfen  der 
in  den  Gleitscfauhen  eingegossenen  Lenkerstangen  (Taf.  13),  vor  allem  aber  die 
Möglichkeit  einseitigen  Antriebs  des  verhältnismäüig  kleinen  Regulierringes. 

Von  gröDerer  Bedeutung  ist  der  Antrieb  durch  kleine  Lenker  [Abb.  554}  mit 
groQem  Regulierring.  Dabei  wird  der  letztere  häufig  als  ein  Teil  des  unteren  Leit- 
radkranzes ausgebildet  (vgl.  Abb.  554),  und  die  Lenker  geben  Gelegenheit,  durch 
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Kniehebelwirkung  (Abb.  555)  die  Widerstände  der  SchluOstellung  unschwer  lu 
überwinden.  Freilich  darf  die  Lenkerrichtung  nicht  völlig  mit  der  Radialen  zu- 
sammenfalten (höchstens  bis  etwa  15°),  da  sonst  beim  Eindringen  kidner  und 
harter  Fremdkörper  unfehlbar  Brüche  auftreten  müßten. 


Abb.  555.     Kräfte  Zerlegung 


Lcnkcrutricb. 


Abb.  556.     Lenkcrantricb  in  der  Schaufel  (Voi 


Abb.  557.     Lenkerantrieb  im  Ring  [VorrH)- 


Man  hat  verschiedene  Konstruktionen  ersonnen,  die  Lenker  aus  dem  Strömungs- 
bereich   zu    entfernen.     VoiTH ')   legt   sie    in    taschenförmige  Aussparungen  der 
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Schaufel  (Abb.  556  u.  Taf.  19.  21  u.  22)  oder  des  Regfulierringes  *  (Abb.  557  u. 
Abb.  3  u.  4,  Taf.  32).  Andere  Konstrukteure  bringen  sie  unterhalb  des  Regulier- 
ringes unter,  {z.  B.  Leffler*^  und  gleichzeitig  und  unabhängig  von  ihm  Verfasser 
nach  Abb.  558]. 

Zur  eigentlichen  Standardmarke   ist   aber  die  (nicht  patentierte)   durch  ihre 
Einfachheit  und  Betriebssicherheit  auffallende  Konstruktion  der  Abb.  554  geworden, 

bei  der  durch  Ausschneiden  des  Schaufelendes 
der  nötige  Raum  zum  Unterbringen  des  kleinen 
Lenkers  geschaffen  wird  (vgl.  Abb.  i  u.  3, 
Taf  27,  Abb.  2,  3  u.  4,  Taf.  28.) 

Störungen  des  Wasserstroms  durch  die  letz- 
teren spielen  bei  einiger  Schaufelbreite  keine 
Rolle  und  können  noch  durch  Abschrägen 
der  Lenkerhöhe  4  nach  Abb.  559  verringert 
werden.  Die  freie  Lage  des  Mechanismus 
vermeidet  die  Gefahr  von  Verstopfungen. 


Abb.  560.     Lenker  mit 
schädlichem  Kräftepaar. 
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Abb.  558.     Lenkerantrieb  im  Ring 
(Leffler,  Camerer). 


Abb.  559.     Schaufel  mit  ab' 
geschrägtem  Lenker. 


Abb.  561.     Lenker  ohne 
Kräftepaar. 


Besonders  sei  aber  bei  dieser  Gelegenheit  davor  gewarnt,  die  Lenker  mit  dem 
Drehbolzen  aus  einem  Stück  anzufertigen.  Abb.  560  zeigt  im  Gegensatz  zu 
Abb.  561  das  schädliche  Auftreten  des  Kräftepaars  und  der  Kraftrichtung  insbe- 
sondere bei  Zugbeanspruchung.  Verfasser  fand  bei  einer  größeren  Anlage  nach 
kurzer  Betriebsdauer  zentimeterstarke  Abnutzung  der  Lenker  infolge  dieses  Fehlers. 

Eine  Bewegung  der  Drehschaufeln  ohne  Regulierring  führt  Riva  nach  Foresti  *) 
aus.    Dabei  sind  die  einzelnen  Schaufeln  durch  Lenker  verbunden,  deren  Bolzen 


",  D.R.P.  160935. 
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(Abb.  I,  Taf.  15)  mit  den  Drehbolzen  der  Schaufeln  Parallelogramme  bilden,  so 
daß  die  Schaufeldrehung  nicht  gehindert  ist. 

Abb.  562  zeigt  die  Ansicht  einer  solchen  Konstruktion.  Der  Angriff  in 
Schaufelmitte  bringt  gute  Kräfteverteilung,  stört  aber  den  Wasserzuflufl.  Auch 
wird  der  Vorteil  des  Wegfallens  des  Regulierringes  durch  die  ungleichartige  Be- 
anspruchung der  einzelnen  Lenker,  die  meist  von  zwei  diametral  liegenden  Seiten 
angetrieben  werden,  aufgehoben. 


Abb.  56a.     Regulierring  nach  Foresti  (Riva). 


Abb.  563.     Schmierung  der  Schaufel  mit  Zapfen  noch  HoKOLii  (Hansen).     (Aas  Z,,  1910,  S.  13S;.) 

Die  Drehschaufel  mit  Zapfen  findet  ausschließlich  bei  geschlossenen  Turbinen 
Verwendung.  Der  kurze  Zapfen  siizt  in  einer  Büchse  des  einen  Leitradkranzes. 
Der  längere  durchdringt  den  andern  Kranz,  wobei  die  Dichtung  bei  Gefalle  bis 
12  m  durch  Einpressen  von  konsistentem  Fett  (Abb.  563),  bei  höherem  Druck 
durch  Stopfbüchsen  (Abb.  6,  Taf.  35)  erfolgt. 

Eine  gewisse  Selbstdichtung  durch  den  Wasserdruck  erfolgt  dann,  wenn  das 
Tragende  des  Bolzens  nicht  durch  das  Gehäuse  durchdringt  und  infolgedessen 
unter  den  Wasserdruck  zu  stehen  kommt,  während  das  andere  Ende  mit  einer  Ring- 
fläche ausgestattet  wird,  die  durch  den  Überdruck  in  axialer  Richtung  nach  außen 
gepreßt  wird.  Eine  derartige  Ausführung  mit  beiderseitiger,  aber  verschieden 
großer  Ringtläche  zeigt  die  Abb.  563  und  Abb.  2,  Taf.  35. 
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Am  äuüeren  Ende  des  mit  der  Schaufel  vereinigten  Drehbolzens  ist  ein  Hebel 
angebracht,  dessen  Bewegung  von  einem  Regulierring  aus  am  einfachsten  durch 
eine  Zahnform  (Abb.  564a),  besser  durch  Gleitflächen  in  Drehkörpern  (Abb.  564b), 


Abb.  564.     Antrieb  des  SchnufclbolieDs. 


Abb.  565.     Reguliernn trieb  nach  A.  G.  K. 
[Z.  1913,  S.  609). 


am  besten  aber  wieder  durch  Lenker  (Abb.  564c]  erfolgt.  Eine  Ausführung  nach 
Abb.  564c  zeigt  für  eine  größere  Turbine  (Z,  1913,  S.  609]  von  A,  G.  K.  die 
Abb.  565,  bei  der  das  hereingezogene  Querschnittsprofil  des  Regulierrings  be- 
sonders au^ällt. 

b)  Antrieb  des  Regulierringes. 
Der  Regulierring  muß  so  stark  ausgeführt  werden,  daß  er  als  annähernd  starrer 
Körper  aufgefaßt  werden  kann.     Dabei  muß  er  soviel  Luft  besitzen  ,'|daß  er  bei 
einer  geringen  elastischen  Deformation 
[Abb.  566  schematisch)  nicht  klemmt. 
Treibt   man    ihn    dann    durch    einen 


Abb.  566.     Verbiegung  des  Regulienings. 


Abb.  567.     Reibung  im  Regolierring, 
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einarmigen  Hebel  von  auOen  an,  so  hat  die  Kraft  P  sowohl  das  Reguliermoment  M 
als  das  Moment  der  Ringreibung  Mr  zu  überwinden. 

Da  der  Ring  nicht  als  eingelaufener  Zapfen,  sondern  als  Zapfen  mit  Spiel  zu 
betrachten  ist,  folgt*)  das  Moment  Mr  nach  Abb.  567  zu 

Mr  =  R-r  =  S  '  ^i  •  r 

mif' 

S  =  P'  cos (p  ,       Mr  =  P •  COS <p  '  fi  -  r 

und  mit  ^ 

-^  =  tg f/)  =  |it ,      Mr  =  P'  sincp  '  r. 
Das  Gleichgewicht  ergibt  sich  danach  zu 

wobei 

Q  =  r  '  sin<p. 

Man  bemerkt,  daß  für  /«,=  ^,  P  =  00, 
Allgemein:  j^j  ^ 


P  = 


M 


Iw  —  r  '  sin  </) 


(i-£sin.;p)       ' 

Dasselbe  Ergebnis  erhält  man  auch  fiir 

P.  l^  =  M'^Mr  =  M+  Prsincp. 

Setzen  wir  sin  rp  =  0,2,  so  wird  für 

l 


(49O 


r 


I  —  -,- sin  cp 


=    1,25 


h5 


i,ii 


2,5 
1,086 


3 
1,07 


Man  sieht  daraus,  daß,  wenn  /^jr  nur  =  2 
gemacht  werden  kann,  die  Steigerung  von  P 
infolge  der  Reibung  schon  auf  1 1  ^/^  erniedrigt 
wird,  daß  somit  in  solchem  Fall  der  einseitige 
Antrieb  unbedenklich  ist. 

Meist  wird  der  lange  Hebel  von  /„  als 
unschön  empfunden.  Dazu  kommt,  daß  bei 
einem  Lenkerantrieb  desselben  auch  noch 
Zusatzkräfte  durch  schräge  Lenkerstellung  auf 
den  Ring  ausgeübt  werden. 

Man  wählt  deshalb  den  einseitigen  Ring- 
antrieb im  allgemeinen  nur  bei  den  durch 
kleinen  Regulierring  ausgezeichneten  Konstruk- 
tionen (Taf.  13;  Abb.  3  u.  4,  Taf.  39;  Abb.  i, 
Taf.  41),  den  großen  Regulierring  treibt  man  dagegen  meist  durch  ein  Kräftepaar 
an  (Abb.  568).  Dabei  muß  dafür  gesorgt  werden,  daß  die  beiden  Kräfte  Fi2 
auch  mit  Sicherheit  annähernd  gleich  groß  ausfallen,  selbst  wenn  im  Antriebs- 
mechanismus elastische  Deformationen  oder  kleine  Montagefehler  auftreten. 

Dafür  ist  eine  große  Reihe  von  Konstruktionen   erdacht  worden,   von  denen 
die  meisten  heute  wieder  verlassen  sind.     Für  alle  Fälle,   wo  man  den  Regulier- 


Abb.  568.    Reg^lierring  mit  Antrieb  durch 

Kräftepaar. 


')  Zapfenreibung,  Zapfeukraft  und  Koeffizient  der  Zapfenreibung.     Z.,  1901,  S.  1501. 
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ring  unmittelbar  mit  zwei  Stangen  fassen  kann,  hat  sich  die  in  Abb.  569  wieder- 
gegebene Konstruktion,  die  ich  zuerst  bei  VoiTH  1902  gefunden  habe,  infolge 
ihrer  großen  Einfachheit  das  Feld  erobert. 


Abb.  569.   Regulierantrieb  mit  Ausgleich  im  Ring. 


Der  Ausgleich  der 
Stangenkräfte  geschieht 
dabei  in  genialer  Weise 
durch  die  Beweglichkeit 
des  Ringes  in  der  Achse 
AAj  während  er  seine 
Führung  durch  die  seit- 
lichen Backen  B  erhält, 
die  meist  aus  Lagermetall 
hergestellt  werden. 

Nur  wenn  der  Ring  im 
geschlossenen  Gehäuse 
durch  Hebel  angetrieben 
werden  muß,  deren  Wellen 
durch  Stopfbüchsen  nach 
außen     geleitet     werden 


Abb.  570.     Regulierantrieb  mit  Ausgleich  im  Gestänge 

(Dreiecksausgleich). 


Abb.  571.    RegoUerantrieb  mit  Ausgleich  durch  Wagscheit. 


(Taf.  34),  oder  wenn  aus  andern  Gründen  die  unmittelbar  angreifenden  Zugstangen 
nicht  verwendet  werden  können,  benutzt  man  die  in  den  Abb.  570  und  571  wieder- 
gegebenen Konstruktionen,  die  auch  auf  Abb.  i  und  2,  Taf.  39,  Abb.  i  und  2, 
Taf.  40  kenntlich  sind. 

Camer  er,  Wasserkraftmaschinen.  30 
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Bei  diesen  Anordnungen  wird  der  Ring  der  Raumersparnis  halber  meist  durch 
einen  Stein  mit  Geradfiihrui:^  angetrieben,  die  entweder  in  der  Mittelebene  des 
Ringes  nach  Abb.  572  oder  seitlich  nach  Abb.  573  ai^ebracht  ist.  Die  Kurbeln 
der  beiden  Antriebswellen  werden  aus  demselben  Grund,  und 
damit  kleine  Drehmomente  in  die  Welle  kommen,  mit  mög- 
lichst kleinen  Radien  ausgeführt.  Doch  soll  der  gesamte 
Drehwinkel,  der  für  die  Zurücklegung  des  Regulierwegs  er- 
forderlich ist,  60°  nicht  überschreiten.  Zweckmäßig  schmiedet 
man  die  Kurbel  mit  der  Welle  aus  einem  Stück  und  versieht 
die  letztere,  weim  es  die  Konstruktion  zuläßt,  mit  einer  Außen- 
lagerui^  (Abb.  574  u.  Taf.  29). 


Abb.  575-     Regulierantrieb  mit  Ausgleich  im  Ring.  durch  KrBftepaar, 

Man  kann  aber  auch  hier  auf  einen  besonderen  Ausgleicher  verzichten  und  die 
beiden  Kurbeln  starr  verbinden,  wenn  man  ähnlich  wie  nach  Abb.  569  dem  ReguUer- 
ring  nach  Abb.  57g  Spiel  gibt. 

Für  sehr  große  Kräfte  verdient  der  in  Abb.  576  (vgl.  Abb.  568]  wiedergegebene 
hydraulische  Regulierantrieb  Erwähnung.  Er  läßt  in  seiner  Einfachheit  nichts  zu 
wünschen  übrig  und  gibt  durch  Verbindung  der  betreffenden  Zylinderseiten  gleich- 
zeitig die  Gewähr  für  die  Ausübung  eines  reinen  Kräftepaars. 
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7.  Berechnung  des  Regulierantriebs. 

Die  Berechnung  des  ReguUerantriebs  hat  von  zwei  Gesichtspunkten  aus  zu 
erfolgen.  Nach  dem  einen'  geht  man  von  den  Wasserdruckmomenten  der  Dreh- 
schaufeln aus  und  bestimmt  unter  Berücksichtigung  der  Reibungswiderstände  die 
für  Öffnen  und  Schließen  erwünschten  Übersetzungsverhältnisse  und  Kräfte,  bzw. 
die  erforderlichen  Dimensionen  der  Konstruktionsteile. 

Es  kann  aber  auch  sein,  daß  unüberwindliche  Widerstände  an  den  Dreh- 
schaufeln oder  an  andern  Teilen  des  Reguliermechanismus,  z.  B.  durch  Eindringen 
von  Fremdkörpern,  auftreten.  Soll  die  Konstruktion  auch  dann  vor  Bruchgefahr 
gesichert  sein,  so  muß  ihre  Stärke  der  größten  Kraft  angepaßt  werden,  die 
schlimmstenfalls  von  der  Antriebseite  aus  eingeleitet  wird.  Die  Ermittlung  der 
auftretenden  Kräfte  hat  dann  genau  im  umgekehrten  Sinn  wie  vorhin  zu  erfolgen. 
Sichere  Grundlagen  sind  für  sie  allerdings  nur  bei  automatischer  Regulierung,  z.  B. 
durch  den  größten  Druck  im  Preßzylinder  des  hydraulischen  Reglers  gegeben. 

Bei  Handantrieb  wird  man  den  voraussichtlich  größten  Kurbeldruck  am  Hand- 
rad, etwa  IOC  kg,  der  Rechnung  zugrunde  legen,  ist  aber  freilich  nie  davor  sicher, 
daß  der  Druck  nicht  durch  künstliche  Mittel  (Verlängern  des  Hebelarms  u.  dgl.) 
von  Seiten  unvernünftiger  Arbeiter  so  lange  gesteigert  wird,  bis  eben  an  irgend 
einer  Stelle  ein  Bruch  erfolgt. 

Dagegen  kann  man  sich  durch  elastische  Zwischenglieder  oder  durch  Bruch- 
sicherungen schützen.  Ein  Beispiel  für  die  ersteren  gibt  Abb.  3,  Taf.  41.  Die 
letzteren  bestehen  entsprechend  den  elektrischen  Sicherungen  aus  einem  leicht 
ersetzbaren  Zwischenstück,  das  bei  zu  großer  Beanspruchung  zerstört  wird  und 
dadurch  zur  Beseitigung  des  Hindernisses  Anlaß  gibt  (vgl.  Abb.  510,  S.  400). 

Wenden  wir  uns  nun  zur  Bestimmung  der  Regulierwiderstände  und  der  dadurch 
benötigten  Übersetzungsverhältnisse,  so  wird  es  zweckmäßig  sein,  zur  Einführung 
eine  kleine  Rechnung  an  einem  ausgeführten  Reguliermechanismus  vorzunehmen. 
Ich  benutze  dazu  ein  Beispiel,  das  ich  1906  in  der  Z.,  S.  2030fr.  veröflfentlicht 
habe.  Dabei  zeigte  sich,  daß  es  nicht  angängig  ist,  die  Reibungswiderstände  im 
Mechanismus  zu  vernachlässigen,  ja  daß  es  auch  nicht  genügt^  die  Rechnung 
zunächst  ohne  Berücksichtigung  der  Reibung  durchzuführen  und  das  Endresultat 
um  einen  »zur  Sicherheit«  groß  gewählten  Reibungskoeffizienten  zu  berichtigen, 
da  die  wirklich  auftretenden  Widerstände  die  für  reibungslosen  Zustand  berechneten 
leicht  um  ein  Vielfaches  übersteigen. 

In  der  genannten  Untersuchung  ist  einmal  reibungsloser  Zustand  vorausgesetzt, 
dann  die  Reibung  zu  15,  dann  zu  30^/0  angenommen,  und  zwar  der  Einfach- 
heit halber  in  gleicher  Weise  für  sämtliche  Zapfen-  und  Flächenreibungen  ^.  Als 
Beispiel  ist  eine  der  allgemein  bekannten  Finkschen  Drehschaufelregulierungen 
gewählt,  wo  die  Schaufeln  Seh  (Abb.  577)  durch  kurze  Hebel  /  von  einem  Ring  R 
aus  bewegt  werden;  dieser  Ring  wird  auf  einander  diametral  gegenüberliegenden 
Seiten  von  zwei  Kurbeln  K  angetrieben,  die  von  einem  gemeinsamen  Wagscheit  W 
durch  Schraubenspindel  Sp  und  Handrädchen  in  Bewegung  gesetzt  werden  (vgl. 
Abb.  571,  S.  465). 


'j  Näheres  über  den  Koeffizienten  der  Zapfenreibung  siehe  S.  531. 

30* 
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Der  Untersuchung  ist  eine  beliebige  mittlere  Stellung  der  Schaufel  Seh  m- 
grunde  gelegt  und  dabei  angenommen,  daß  in  dieser  Stellung  der  Wasserdruck  P 
die  eingezeichnete  Richtung  und  Größe  (150  kg)  hat. 

Abb.  577  gibt  die  Untersuchung  für  reibungslosen  Zustand.  Dabei  geht  sowohl 
der  Zug  im  Lenker  /  als  der  Druck  auf  den  Schaufelbolzen  B  durch  die  Mitten 
der  entsprechenden  Zapfen,  und  da  sich  beide  auf  der  Richtung  des  Wasser- 
drucks P  schneiden  müssen,  ist  ihre  Größe  von  39,0  bzw.   115,5  ^%  bestimmt 

Die  Lenker  /  (14  Stück  am  Umfang)  rufen  am  Hebel  //,  von  265,2  mm  Länge 
ein  Ringmoment  von  144,9  kgm  hervor.  Der  Einfachheit  halber  ist  hier  an- 
genommen,  daß  die  beiden  am  Ring   einander  gegenüberliegenden  Kurbeln  A' 

mit  Hilfe  der  Hebel  k  und 
Steine  St  dieses  Moment  zu 
gleichen  Teilen  aufnehmen. 
Das  ist  natüriich  nur  richtig, 
wenn  die  Kraft  in  der  Spindel 
Sp  durch  das  W^scheit  H" 
auf  die  beiden  Lenker  L 
gleichmäßig  verteilt  wird,  was 
praktisch  mit  großer  Annähe- 
rung zutrifR. 

Hier  kommt  also  bei  einem 
Hebelarm /r,=o,4m  auf  jeden 
Stein  St  die  gleiche  Kraft  c  = 

14  ■  30,0  ■  0,2652         „       , 

— -  -^^ 2-^J—  =  181  1  kg. 

2  ■  0,4 
Für  den  reibungslosen  Zustand 
müssen  auch  jetzt  die  Senk- 
rechte auf  der  Gleitfläche  des 
Steins  Sl  und  der  Druck  auf 
das  Lager  der  Kurbelwelle  N 
sich  auf  der  durch  die  Mitten 
der  Zapfen  des  Lenkers  L 
gehenden  Kraft  e  schneiden.  Unter  der  vorhin  gemachten  Annahme  der  gleich- 
mäßigen Verteilung  der  Spindelkraft  f  auf  die  beiden  Lenker  L,  wobei  wir  noch 
weiter  die  Abweichung  vom  Parallelismus  vernachlässigen,  folgt  dann  die  Kraft  / 
in  der  Spindel  als  Summe  aus  den  beiden  gleichgerichteten  Lenkerkräften  e  und  c' 
zu  59  kg. 

Das  Moment  am  Handrädchen  ergibt  sich  mit  der  Ganghöhe  von  h  =  '/,"  = 
6,35  mm  und  dem  mittleren  Durchmesser  der  Schraube  von  32,5  mm  zu 


Abb.  577.     Berechnung  eines  Regulierantriebs  ohne 
Berücksichtigung  der  Reibung. 


M: 


_/"*_ 


59,6  kgmm. 


Mit  Berücksichtigung  der  Reibung  zeigt  sich  vor  allem  der  charakteristische 
Unterschied  gänzlich  verschiedener  Werte  für  Öffnen  und  Schließen.  In  Abb.  578 
ist  die  Untersuchung  für  Offnen  einmal  mit  15,  dann  mit  30°/,  Reibung  durch- 
geführt.   Jetzt  gehen  die  Kräfte  nicht  mehr  durch  die  Mitten  der  Zapfen,  sondern 
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berühren  den  Reibimgskreis,   und  es  muß  jeweils  genau  festgestellt  werden,   auf 
welcher  Seite  das  eintritt. 

Dies  geschieht  in  einfachster  Weise  dadurch,  daO  man  zunächst  die  Rich- 
tung der  auf  den  Zapfen  ausgeübten  Kraft  festlegt  und  sie  dann  so 
verschiebt,  daß  sie  das  Reibungsmoment  in  der  gewünschten  Dreh- 
richtung überwinden  hilft. 

So  macht  die  Schaufel  Seh  beim  Öffnen  um  ihren  Zapfen  B  eine  Bewegung 
entgegengesetzt  dem  Uhizeigersinn.  Die  Druckkraft  a  muß  infolgedessen  den 
Reibungskreis  auf  der  oberen  Seite  berühren. 

Der  Lenker  /  ist  auf  Zug  be- 
ansprucht. Er  bewegt  sich  beim 
■  Öffnen  der  Schaufel,  auf  letztere 
bezogen,  entgegengesetzt  dem  Uhr- 
zeiger, infolgedessen  muß  diese 
Zugkraft  h  den  Reibungskreis  des 
Lenkerschaufelbolzens  unten  be- 
rühren. In  bezug  auf  den  Ring  R 
bewegt  sich  der  Lenker  /  gleich- 
f^  entgegen  dem  Uhrzeiger. 
Diese  Bew^ung  wird  durch  eine 
Zugkraft  ^  unterstützt,  die  den 
Reibungskreis  des  Lenkerring- 
zapfens oben  berührt. 

Danach  kann  nun  das  erste 
Kräftedreieck  gezeichnet  werden, 
unter  der  vorhin  gemachten  Vor- 
aussetzung gleicher  Kräfte  in  den 
beiden  Kurbeln  K  ist  die  Be- 
wegung des  Ringes  R  reibungslos. 
Man    erhält    somit    die    auf   den 

Gleitstein  Ä  ausgeübte  Kraft   ein-      Abb.  578.    Berechnung  eines  Regulierantriebs  für  .Öflhcn. 
fach,  indem  man  das  halbe  Ring-  "''  Bcdieksichtigung  der  Reibung. 


179.9 


kgm  durch  die  Hebellänge  //,  dividiert. 


Zur  Bestimmung  dieser  Kraft  ist  wieder  die  Bewegungsrichtung  des  Steins  St 
IM  berücksichtigen.  Der  Stein  bewegt  sich  beim  Öffnen  von  links  nach  rechts. 
Infolgedessen  wird  die  vom  Stein  ausgeübte  Druckkraft  c  die  Reibung  in  dieser 
Richtung  zu  überwinden  haben  und  um  den  Reibungswinkel  im  Sinne  des  Uhr- 
zeigers gegen  die  Senkrechte  verdreht  erscheinen. 

Zur  Bestimmung  der  wahren  Lage  dieser  Kraft  ist  es  noch  nötig,  zu  über- 
legen, auf  welcher  Seite  sie  den  Reibungskreis  des  Kurbelzapfens  k  berührt.  Die 
Kurbel  K  bewegt  sich  beim  Öffnen  mit  dem  Uhrzeiger,  der  Zapfen  k  am  Stein, 
bezogen  auf  letzteren,  gleichfalls  mit  dem  Uhrzeiger;  infolgedessen  muß  die  die 
Bcw^fung  unterstützende  Druckkraft  c  auf  der  linken  Seite  des  Reibungskreises. 
und  zwar  in  der  vorhin  bestimmten  Richtung,  berühren. 
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Dividiert  man  nun  das  Ringmoment  durch  den  Abstand  H^  von  der  Turbinen- 
mitte, so  ergibt  sich  die  Größe  der  auf  die  beiden  Steine  St  ausgeübten  Kräfte  c. 
Die  Kraft  e   im  Lenker  L  muD   nun   ihrerseits   mit  der  erwähnten  Druckkraft  i- 
des  Steins  St  und  der  Druckkraft  d  im  Lager  N  der  Kurbelwelle  ein  Parallelo- 
gramm   der  Kräfte    bilden.      Zu    diesem  Zweck    sind   noch   für  die  Zapfen  des 
Lenkers  Z,  sowie  für  das  Kurbellager  N  die  Reibungskreise  einzuzeichnen  und 
die   Richtungen    der    berührenden 
Kräfte  zu  bestimmen.    Der  Zapfen 
im    Kurbellager    ^V    bewegt    sich 
beim    Offnen    im  Sinne    des  Uhr- 
zeigers,  der  Lenker  L  im   linken 
Zapfen   gegen  den  Uhrzeiger,    im 
rechten  Lager  im  Sinne  des  Uhr- 
zeigers.   Da  die  Lenkerkraft  e  eine 
Druckkraft  ist,  so  wird  also  die  Be- 
wegung unterstützt,  wenn  die  beiden 
Reibungskreise  des  Lenkers  L  oben 
berührt  werden.  Man  erkennt  weiter, 
daß  der  Zapfen  im  Kurbellager  N 
unten  zur  Auflage  kommt,   somit 
die  Drehrichtung  im  Uhrzeigersinn 
durch  Verschieben  der  Kraft  d  nach 
•  rechts  unterstützt  wird. 

Daraus  ergibt  sich  die  Lenker- 
kraft e  =  43,5  kg.  Der  Einfachheit 
halber  ist  auch  hier  der  Spindei- 
druck/ in  doppelter  GroDe  /=  2e 
eingesetzt ;  er  ergibt  bei  einem 
mittleren  Schraubenhalbmesser  der 
mittleren  Bundhalbmesser  von  q  ^ 
5°/o  Reibung  in  bekannter  Weise')  zu 

+  2iT- 16,25-0,15    ,  \ 


Abb.  579,     Berechnung  eines  RegulieranCriebs  für 
•Schließen*  mit  Berücksichtigung  der  Reibung. 


Spindel  Sp  von  r  =  16,25  ii^™  ^^^ 
22,s  mm  das  Spindelmoment  für 


M  =  /l 


.//i-\-  z.-iru    ,        \  /6,35 


0,35  i 

-0,15-     "^  / 

16,25  ' 

AI    =596  kgmm. 
In  gleicher  Weise  ist  die  Untersuchung  für  z°°lo  Reibung  durchgerechnet,  v 
auf  ein  Spindelmoment  von 


(492) 


M^  2  ■  bt,i) 


1 708  kgmm 


fiihrt.  ~  '"'^5 

Abb.  57g  stellt  dieselbe  Untersuchung  bei  gleicher  Schaufelsteliung  für  die 
SchlieDbewegung  dar.  Dabei  ergeben  sich  der  Selbsthemmung  der  Schraube 
wegen  die  Spindelmomente  mit  negativem  Vorzeichen.  Zu  näherem  Vergleich 
sind  in  der  Zahlentafel  die  verschiedenen  Rechnung^ößen  zusammengestellt. 

')  Hütte,  1911,1,3.770. 
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Wasserdruck  auf  die  Schaufel  P    kg  ; 

Lenkerkraft  b kg  • 

Kingmoment kgm 

Druck  auf  den  Stein   r     ...     kg 

Spindclkraft/ kg 

Spindel  moment kgmm 


.    30% 

15V0 

!     Öffnen 

öffnen 

150 

150 

'         50,5 

44,0 

226,2 

179,9 

299,0 

224,0 

133,8 

87 

+  1708 

+  596 

Reibungslos 
Öffnen  =  Schließen 


150 

39,0 

144,9 
181,1 

59,0 

+  59,6 


15% 
Schließen 


300/0 
Schließen 


150 

150 

33,5 

29,5 

110,5 

79,5 

138,6 

102,2 

36,0 

19,6 

-172,8 

—  206 

Man  bemerkt  den  auOerordentlich  großen  Einfluß  der  Reibung,  indem  bei 
einer  Steigerung  des  Reibungskoeffizienten  von  o  auf  15  und  30  X  die  ent- 
sprechenden Regulierkräfte  beim  Öffnen,  wo  die  Reibung  zum  Wasserdruck  hinzu- 
tritt, eine  Steigerung  der  Spindelkraft  von  47,5  bzw.  126,5^/0  und  des  Spindel- 
moments gar  von  900  bzw.  2762**/^  erfahren. 

Als  zweites  Beispiel  sei  die  Kräfteverteilung  der  modernen  Regulierung  für 
offene  Turbinen  nach  Abb.  569,  S.  465  nachgerechnet. 

Der  Wasserdruck  wurde  nach  der  S.  456  angegebenen  Weise  in  der  in  Abb.  2, 
Taf.  9  ausgezogenen  Linie  zu  P^  =  29,65  kg  gefunden.  Aus  Gründen  der  Sicher- 
heit verschieben  wir  ihn  für  die  weitere  Berechnung  um  7io  ^^^  Schaufellänge  /,  in 
die  gestrichelte  Lage. 

Auch  hier  sei  die  Untersuchung  vergleichsweise  ohne  und  mit  Berücksichtigung 
der  Reibung  durchgeführt.  Im  ersteren  Fall  erhalten  wir  nach  der  graphischen 
Zerlegung  Abb.  i,  Taf.  10  (ausgezogen)  den  Bolzendruck  zu  P^  =  20,3  kg,  den 
Lenkerdruck  zu  /^  =  1 7,8  1^.     Aus  letzterem  folgt  das  Ringmoment  zu 

Mr  =  s^-P/'rr=  16  -  17,8  •  26,98  =  7670  cmkg.  (493) 

Die  Kräfte  in  den  Regulierstangen  S^  und  5,  müssen  nun  einerseits  dem  Kräfte- 
dreieck j^,  das  in  vorläufig  unbekanntem  Maßstab  aufgezeichnet  wird,  anderseits 
der  Bedingung  entsprechen,  daß  die  Momente  der  Stangenkräfte  S  gleich  dem 
Ringmoment  Mr  sind,  d.  h.  daß 

5;    •  L^+S^  '  /«;,  =  Mr  .  (494) 

Daraus  folgen  5,  =  113,9  kg,  5,  =  113,3  ^Si  sowie  der  Auflagerdruck 
Z=  103,2  kg  und  das  Moment  der  Regulierwelle  M^  =  /^r-^r  =  103,2-16,1  = 
1660  cmkg. 

Bei  Berücksichtigung  der  Reibung  ist  wieder  der  Offnungs-  und  Schließvorgang 
zu  unterscheiden.  Dabei  soll  der  Reibungskoeffizient  in  den  ungeschmierten 
Schaufel-  und  Lenkerbolzen,  sowie  am  Regulierring  0,3,  an  der  geschmierten 
Regulierwelle  0,10  betragen. 

Wir  erhalten  dann  für  den  Schließ  Vorgang  nach  Abb.  i,  Taf.  10  (strichpunktiert) 
als  Bokendruck  Ps  =  18,95  kg,  als  Lenkerkraft  Pi=  16,96  kg  und  als  Ring- 
moment Mr  =7065  cmkg '). 

Die  Stangenkräfte  S^  und  S^  müssen  mit  der  durch  den  Auflagerdruck  hervor- 
gerufenen Reibung  dem  Gesamtmoment  das  Gleichgewicht  halten: 

(495) 


•^xMt>i   ~f~  »^a^wa  "J     ^w^z  — ~  Air  • 


'.  Kleiner  als  oben,  da  die  Reibung  dem  Schließbestreben  der  Schaufel  entgegenwirkt. 
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Daraus  folgt  mit  dem  Kräftedreieck  Ä'  nun  S^  =  106,6,  5,  =  77,9, 
Z'r  =  Zw  =  87,4  kg,  und  ferner  M^  =  Zr-lr  =  87,4  •  14,3  =  1246  cml^. 

Für  den  Öffnungsvorgang  ist  dieselbe  Untersuchung  in  Abb.  2,  Taf.  10,  durch- 
geführt und  ergab  die  Werte:  /'?=  21,56  kg,  /'7=  19,67  kg,  il/J.'  =  8715  cml^, 
5;'  =  119,8  kg,  5;'  =  166,7  kg,  Zr  =  i33»5  kg,  femer  MZ=  2202  kg. 

Zur  Übersicht  sind  die  Kräftedreiecke  Ä,  S'  und  Ä",  sowie  die  Drucke  Z,  Z' 
und  Z'  in  Abb.  i  nebeneinander  aufgetragen. 

Zur  Bestimmung  des  in  der  gleichen  Ebene  wirkenden  Auflagerdrucks  der 
Regulierwelle  wurde  angenommen,  daß  das  Reguliermoment  durch  eine  längere 
biegsame  Welle  eingeleitet  werde,  so  daß  an  fraglicher  Stelle  nur  ein  reines 
Kräftepaar  übermittelt  wird.  Dann  erscheint  die  Kraft  Z  in  gleicher  Größe  als 
Auflagerdruck  und  wird  im  Lager  (nicht  eingelaufen,  vgl.  S.  464)  nach  Abb.  i 
nnd  2  in  eine  Normalkraft  uY^  und  eine  Reibungskraft  Rw  zerlegt. 

Derartige  Untersuchungen  sind  mit  verschiedenen  Schaufelstellungen  durchzu- 
führen. Trägt  man  die  Ergebnisse  graphisch  auf,  so  erhält  man  ein  Übersicht- 
liches  Bild  über  den  Wechsel  der  beim  Offnungs-  und  Schließvorgang  auftretenden 
Kräfte  (vgl.  auch  Abb.  551,  S.  455) ').  In  ausfuhrlicher  Weise  hat  dies  mein  früherer 
Assistent,  jetzt  Dr.-Ing.  MÜHLSCHLEGEL  gelegentlich  meiner  Untersuchung  des 
Elektrizitätswerks  Gersthofen  durchgeführt ').  Sehr  erwünscht  ist  es,  bei  Bremsung 
ausgeführter  Anlagen  gleichzeitig  die  Regulierkräfte  zu  messen,  was  bei  hydrau- 
lischer Regulierung  in  einfachster  Weise  durch 
Indizierung  des  Preßzylinders  geschehen  kann. 

Aus  solchen  Rechnungen  und  Messungen  er- 
geben sich  die  gewünschten  Unterlagen  für  Neu- 
konstruktionen. Die  Lage  des  Drehpunkts  der 
Drehschaufeln,  sowie  die  Größe  und  Richtung  der 
Lenker  und  Hebel  ist  so  festzulegen,  daß  möglichst 
geringe  Regulierarbeiten  benötigt  werden. 

Dabei  wird  die  Lage  des  Schaufeldrehpunktes 
meist  soweit  gegen  die  Schaufelspitze  gelegt,  als 
es  die  Rücksicht  auf  Wasserführung  und  Festigkeit 
des  Materials  (S.  450)  gestattet.  Was  die  Lenker 
anbetrifft,  so  folgt  zunächst,  daß  die  Reibungs- 
widerstände der  Lenkerbolzen  im  Bereich  der  üblichen  Dimensionen  annähernd 
umgekehrt  proportional  der  Lenkerlänge  zunehmen.  Man  kann  das  ebenso  aus 
der  Kräftezerlegung  als  aus  einem  Ansatz  der  virtuellen  Reibungsarbeiten  ableiten. 
Man  hat  somit  allen  Grund,  die  sämtlichen  Lenker  tunlichst  groß  zu  machen. 
Häufig  fehlt  hierzu  der  nötige  Raum,  und  man  ist  gelegentlich  gezwungen,  an 
Stelle  der  Lenker  Steinfuhrung  anzuwenden,  die  mit  Rücksicht  auf  die  Kräfte- 
zerlegung einem  Lenker  von  der  Länge  l  =  d  gleichwertig  ist.    Das  ist  in  Abb.  580 

d 
2  •  —fx 

dargestellt,  wobei  sin  (f  ==  ,j-y  somit  /  =  2  —--    = =  d. 


Abb.  580. 


//2 


Sin  cp 


u 


')  Experimentelle    Bestimmung    des    günstigsten   Drehpunktes    von    Turbinendrehschaufeln.      Z. 
1906,  S.  54. 

2)  MÜHLSCHLEGEL,  Forschg.  Arb.    Heft  41. 
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Weiter  wird  man  aber  auch  bemüht  sein,  durch  die  Wahl  der  Hebelanordnungen 
Kniehebelwirkung,  vgl.  Abb.  555)  die  Kräfteverteilung  auf  dem  Regulierweg  auch 
wechselnden  Schaufelmomenten  anzupassen,  um  eine  möglichst  gleichmäßige 
R^rulierkrafl  am  Handrad  bzw.  am  Preßzylinder  zu  erzielen. 

Bei  automatischen  Regulierungen,  die  einer  Selbsthemmung  bedürfen,  da  sie 
nicht  dauernd  unter  Druck  stehen  dürfen,  was  bei  Reglern  mit  Bedarfsdruck  früher 
der  Fall  war,  hat  man  durch  Gegengewichte  an  unrunden  Scheiben  erzielt,  daß 
die  Schaufeln  bei  jeder  Beaufschlagung  stehen  blieben  und  zum  Öffiien  und 
Schließen  dieselbe  Kraft  beanspruchten. 

In  neuerer  Zeit  vermeidet  man  diese  wenig  schöne  Lösung  des  Problems  da- 
durch, daß  der  Preßzylinder  im  Totpunkt  des  Reg^lierventils  verriegelt  wird 
(D.R.P.). 

Weiter  ergeben  sich  dann  aus  diesen  Berechnungen,  die  in  entsprechender 
Weise  auch  mit  andern  Regulierantrieben  ausgeführt  werden  können,  die  Über- 
setzungsverhältnisse des  Mechanismus,  sowie  die  Stärken  der  einzelnen  Teile. 
Dabei  ist  der  Abnutzung  sowie  der  elastischen  Deformation  besondere  Beachtung 
da  zu  schenken,  wo  automatische  Regulierung  in  Frage  kommt,  die  ein,  wenn 
auch  geringes,  so  doch  oft  fortwährendes  Arbeiten  des  Mechanismus  mit  sich 
bringet  imd  die  leicht  ins  Pendeln  gerät,  wenn  durch  toten  Gang  ein  Nachhinken 
der  Regulierwirkung  auftritt. 

Druckstangen  sind  auf  Knicken  zu  berechnen.  Bei  Anordnung  der  Keil- 
verbindung ist  dem  häufigen  Wechsel  der  Kraftrichtung  Rechnung  zu  tragen. 
Für  diesen  Fall  sind  Keile  nach  Abb.  581  (Spießkantkeile)  beliebt. 


Abb.  581.     Spießkantkeil.  Abb.  582. 

E^ie  Beanspruchung  des  Regulierringes  ist  statisch  unbestimmt.  Zur  Bestimmung 
der  aufgenommenen  Spannungen  denkt  man  ihn  an  einer  oder  auch  an  zwei 
symmetrischen  Stellen  aufgeschnitten  (Abb.  582).  Man  hat  dann  an  den  Schnitt- 
stellen die  Spannungen  einzuführen,  die  die  Deformation  aufheben. 

Praktisch  ist  aber  eine  solche  Berechnung  im  allgemeinen  unnötig,  da  man 
aus  Gründen  der  Steifigkeit  und  Sicherheit  den  Ring  um  so  lieber  überstark 
macht,  als  er  bei  sehr  vielen  Ausführungen  (z.  B.  Abb.  554,  S.  459,  Abb.  556 
^'  557j  S.  460)  einen  Teil  des  Leitradkranzes  ersetzt  und  daher  bei  Verbreiterung 
der  Ausfuhrung  keine  Gesamtmehrkosten  hervorruft 
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8.  Weitere  Ausgestaltung  der  Leiträder. 

Die  Drehschaufeln  bewegen  sich,  wie  bemerkt,  zwischen  parallelen  Kränzen, 
die  bei  Spiralturbinen  in  das  Spiralgehäuse  übergeführt  werden  (vgl.  S.  515, 
Abb.  641),  bei  den  offenen  Turbinen  aber  aus  dem  Leitraduntersatz  ZC/'fAbb.  487, 
S.  383)  bestehen,  der  die  Turbine  mit  ihrem  Fundament  verbindet,  und  dem 
Leitraddeckel  LD^  der  gleichzeitig  das  Laufrad  gegen  den  äußeren  Wasser- 
druck abschließt  und  die  Leitradlagerung  LL  (Abb.  629,  S.  502)  der  Turbinen 
übernimmt. 

Die  beiden  Kränze  werden  auf  der  Innenseite  abgedreht,  sowohl  um  die  glatte 
Beweglichkeit  der  Schaufeln  (bei  etwa  \  mm  Spiel),  als  auch  die  solide  Ver- 
steifung durch  Dreh-  bzw.  Stehbolzen  zu 
sichern.  Von  besonderer  Wichtigkeit  ist,  daß 
die  Bohrungen  für  die  letzteren  genau  aufein- 
ander passen. 

Für  die  gegenseitige  Versteifung  der  beiden 
Kränze  kommen  verschiedene  Arten  von  Dreh- 
und  Stehbolzen  sowie  auch  Spannschaufeln,  vgl. 
S.  515,  in  Betracht.  Der  auf  S.  448,  Abb.  540, 
beschriebene  Drehbolzen  gewährt  an  sich  bei 
vertikaler  Aufstellung  im  allgemeinen  schon 
genügende  Versteifung.  Bei  Kegelradüber- 
setzung, wo  außer  dem  oberen  Halslager  nur 
noch  die  Leitradlagerung  der  Welle  vorhanden 
war,  hat  sich  freilich  gezeigt,  daß  das  ruhige 
Laufen  verbessert  wird,  wenn  man  besondere 
Versteifungen  (Abb.  12,  S.  20)  vorsieht. 

Bei  horizontaler  Aufstellung  reichen  die 
einfachen  Drehbolzen  im  allgemeinen  mit 
Rücksicht  auf  die  Durchbiegung  nicht  aus. 
Für  sie  kommt,  wenn  keine  besondere  Unter- 
stützung (Abb.  619,  S.  496  und  Taf.  20)  vor- 
gesehen ist,  das  Gewicht  des  Leitraddeckels 
in  Frage,  mit  den  Teilen,  die  unmittelbar  an 
ihm  befestigt  sind,  d.  h.  das  halbe  Gewicht 
der  Leitschaufeln,  das  Laufrad  mit  der  Welle  zum  größten  Teil  und  schließlich 
die  am  Leitraddeckel  angebrachten  Teile  der  Regulierung. 

Zur  Berechnung  beachten  wir  (vgl.  Schema  einer  Momentenlinie  Abb..  583), 
daß  die  Bolzenmomente  M^    und   M^    infolge  der  Einspannung  gleich  und  daß 

das  Moment  in   —  gleich  Null  sein  muß. 

Wenn  sonach  das  Gesamtmoment  Mg  in  der  gezeichneten  Momentenlinie 
ansteigt,  so  wird  dabei  durch  Zug  und  Druck  auf  die  Bolzen  (vgl.  Abb.  583)  ein 
Kräftepaar  Mk  ausgeübt,  so  daß  als  reines  Biegungsmoment  auf  die  Bolzen  nur 


Abb.  583.  Biegungsmoment  im  Drehbolzen. 
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übrig  bleibt     Für  letzteres  ist  demnach  die  absolute  Lage  vom  G  ohne  Belang 
und  wir  erhalten  die  Durchbiegung  y  in  bekannter  Weise ')  als 

y^^'&j-i  (ff  (496) 

\E  =  Elastizitätsmodul  =  2000000,     «7=  Trägheitsmoment  =  —  0^*  j  . 

Außer  dem  Gewicht  G  übt  auch  die  Reaktion  des  Wassers  auf  die  Leit- 
schaufeln eine  biegende  Wirkung  aus.  Sie  entspricht  fiir  radial  zufließendes 
Wasser  einem  Moment 

M^^P.^^^c„^^  (497) 

N 
und   das    stimmt   bei   Q^   mit   dem   Nutzmoment   der   Turbine   iJ/ =  716,2  — 

überein. 

Danach  wird  das  Biegungsmoment  Mb  iiir  einen  Bolzen 


N_ 
^^^"=  >— TT-^-T-  (498) 


I    7^^^^T   B 


D.        2 


o 

2 


Dieses  Moment  wirkt  stets  nur  in  der  Umfangsrichtung,  ist  meist  zu  ver- 
nachlässigen, eventuell  mit  dem  ersten  geometrisch  zusammenzusetzen. 

Wird  das  Wasser  spiralisch  derart  zugeleitet,  daß  es  ohne  Leitschaufeln  im 
Kreis  D^  die  Umfangskomponente  cj^  hätte,  so  kommt  als  M^  nur 

M,  =  f^  (^«o  -  ^«;)  ^  (499) 

in  Betracht. 

Ist  das  Laufrad  nicht  genau  ausgewuchtet,  so  kommen  entsprechende  Zentri- 
fugalkräfte auf  die  Drehbolzen.  Sie  sollten  aber  keinen  bemerklichen  Einfluß  auf 
deren  Durchbiegung  gewinnen. 

Das  gleiche  gilt  fiir  Reaktionen,  die  von  Kräften  der  Transmission  (Kegel- 
räder, Riemenscheiben)  herrühren.  Wenn  sie  an  Bedeutung  gewinnen,  sind  sie 
außerhalb  der  Turbine  in  eigenen  Lagern  abzufangen  (vgl.  Abb.  2  u.  3,  Taf.  14, 
Abb.  I  u.  5,  Taf.  20). 

Interessant  ist  es  nun  noch,  zu  sehen,  daß  das  große  Gesetz  der  Proportionalität 
sowohl  fiir  die  Drehbolzen  als  fiir  die  Stehbolzen  Geltung  besitzt.  Für  erstere 
fanden  wir  Abb.  540,  S.  448,  die  Biegungsspannung 

PI 
*'  =  "^^3  »  [484] 

sovnt  den  Auflagerdruck  p 

da  nun  fiir  geometrisch  ähnliche  Turbinen  bei  gleichem  Gefälle  P  proportional  Z>', 
/  und  d  proportional  Z>,  so  ergeben  sich  k^  und  p  konstant. 

»)  Hütte,  I.    191 1,  S.  564,  Fall  i. 
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Die  Durchbiegung  y  wächst,  soweit  sie  vom  Gewicht  herrührt,  wie  aus  Glei- 
chung (496)  hervorgeht,  im  gleichen  Fall  proportional  mit  Z>,  wenn  das  Gewicht 
proportional  Z^',  dagegen  mit  Z>',  wenn  G  proportional  D'^  gesetzt  wird.  Die  Wirk- 
lichkeit lieg^,  da  die  Wandstärken  nicht  proportional  zunehmen,  etwa  in  der  Mitte. 

Soweit  y  von  der  Umfangskraft  der  Turbine  herrührt,  die  proportional  mit  D* 
zunimmt,  wächst  es  proportional  mit  D, 

Dieselben  Rechnungen  gelten  auch  für  die  Stehbolzen  Taf.  13;  Abb.  i,  Taf.  15; 
Abb.  I,  Taf.  25,  deren  Biegungs-  und  Elastizitätsgleichungen  den  gleichen  Aufbau 
zeigen. 

Lrcitraduntersatz  und  Mauening. 

Der  Leitraduntersatz  (ZC/,  Abb.  487,  S.  383)  trägt  die  Leitschaufeln  und  bildet 
die  untere  Begrenzung  der  Leitkanäle.  Er  vermittelt  ihre  Verbindung  mit  Mauer- 
ring [MR)  oder  Saugrohr.  Bei  offenen  Turbinen  lagert  er  meist  den  Regulierring, 
gelegentlich  auch  die  Regulierwelle.  Bei  Turbinen,  deren  Laufrad  durch  den 
Leitraduntersatz  nach  oben  gezogen  werden  kann  (d,  ^  o),  übernimmt  er  bei 
billigen  Anlagen  die  Aufgabe  des  Mauerrings. 

Im  allgemeinen  wird  ein  besonderer  Mauerring  {MK)  ausgeführt,  der  sich  bei 
vertikalen  Turbinen  entweder  auf  die  Eisenkonstruktion  des  Gebäudes  (Abb.  2,  Taf.  15) 
stützt,  oder  im  oberen  Ende  des  betonierten  Saugrohrs  gelagert  ist  (Taf.  14),  bei 
horizontalen  Turbinen  in  einer  seitlichen  Mauer  der  Turbittenkammer  ruht  (Taf.  22), 
Bei  Verwendung  von  Blechsaugrohren  ist  die  untere  Tragfläche  des  Mauerrings 
zur  luftdichten  Befestigung  des  Saugrohrs  einzurichten  (Abb.  2,  Taf.  15,  sowie 
Abb.  487,  S.  383). 

Leitraddeckel. 

Der  Leitraddeckel  (ZZ>,  Abb.  487,  S.  383)  bildet  die  obere  Begrenzung  der  Leit- 
kanäle, deckt  das  Laufrad  ab  und  trägt  eine  Führung  für  die  Turbinenwelle  (Leit- 
radlager  LL  Abb.  629,  S.  502),  die  meist  aus  Stopfbüchse  und  Lager  besteht. 
Um  das  Laufrad  bei  offenen,  vertikalen  Turbinen  leicht  nachsehen  zu  können, 
fuhrt  man  den  Leitraddeckel  häufig  aus  zwei  konzentrischen  Stücken  aus  (Abb.  2, 
Taf.  15),  von  denen  das  untere  als  eigentlicher  Leitradkranz  die  Drehbolzen  auf- 
nimmt, während  das  obere  wegen  des  Wasserdrucks  nur  leicht  befestigt  zu  werden 
braucht  und  bei  geeigneter  Transmission  mit  Welle  und  Laufrad  in  die  Höhe 
gezogen  werden  kann,  wenn  letzteres  durch  den  Leitraduntersatz  hindurch  geht. 
Besonders  bei  horizontalen  Turbinen  verlangt  die  leichte  Zugänglichkeit  häufig 
eine  Teilung  des  Leitraddeckels  in  einem  Axialschnitt  (Taf.  22^  23,  32).  Bei 
geschlossenen  Turbinen  schließt  sich  das  Gehäuse  meist  unmittelbar  an  den  Leit- 
raddeckel an,  der  hierzu  eine  Zentrierleiste  erhält  (Abb.  3  u.  5,  Taf.  32,  Abb.  2 
u.  6,  Taf.  35). 

IV.  Andere  Regulierungen. 

Neben  den  erwähnten  Konstruktionen  ist  im  Laufe  der  Jahre  eine  Unmasse 
eigenartiger  Drehschaufel-  und  anderer  Regulierungen  erdacht  worden.  Be- 
sonders  Amerika  hat  sich   hierin   in  der  zweiten  Hälfte  des  letzten  Jahrhunderts 
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fruchtbar  erwiesen,  und  eine  stattliche  Zahl  zum  Teil  sinnreicher,  zum  Teil  auch 
recht  verfehlter  Konstruktionen  bringt  James  Emerson  in  einem  kleinen  Treatise  ') 
jeweils    mit  den    auf  der  Holyoke-Versuchsanstalt    gebremsten  Wirkungsgraden. 

Praktische  Bedeutung   haben   aber   all'   diese   eigenartigen   Drehschaufelregu- 
lierungen nicht  erlangt,  während  von  andern  Regulierarten  der  Gitterschieber  und 
die  Rtngschütze  wegen  ihrer 
kräftigen  und  einfachen  Bau- 
art auch  heute  noch  gelegent- 
lich angewendet  werden. 

Beim  Gitterschieber  sind 
die  Leitschaufeln  durch  einen 
zylindrischen  Schnitt  in  zwei 
Teile  zerlegt  (Abb.  5S4),  von 
denen  der  eine  feststehend 
mit  den  Lettradkränzen  aus 
einem  Stück  gegossen 
wird,  während  der  andere 
ähnlich  einem  Regulierring 
angetrieben  wird. 

Hierbei  brauchen  dieLeit- 
radkränze  nicht  mehr  parallel 
ausgeführt  zu  werden,  was 
den  Wasserzutritt  erleichtert; 
ungünstig  wirkt  aber  die 
große  Dicke  der  Schaufel, 
die  zur  Herstellung  völliger 
Abschluümt^lichkeit  'AB  = 
BC  Abb.  584  notwendig  ist. 
Das  macht  besonders  bei 
Turbinen  hoher  Schluck- 
fahigkcit  Schwierigkeiten, 
weshalb  man  in  diesem  Fall 
gelegentlich  darauf  verzichtet 
hat,  die  Turbine  mit  Hilfe 
des  Gitterschiebers  völlig  ab- 
zustellen. 

EinebemerkenswerteAus- 
fuhrUDg    des  Gitterschiebers  Abb.  5S4.     GitterschiebeT-Regulienmg. 

zeigt  Abb.  585,  wobei    an 

der  Rückseite    noch   Zungen   zu   erkennen   sind,    die   eine    glattere    Einführung 

des  Wassers   ins  Rad  bewirken  sollen,   in   Wirklichkeit  aber   nur  die  Stelle  der 

zur  Kontinuität  notwendigen   Umbiegung  des  Wasserstrahls   mehr   zum  Laufrad 

hinschieben. 


<)  J.  Emerson,  Treatise  relative  to  the  Testing  o(  Woter-Wheets  on  Macbineiy.    L.  Ed.  J.  Emerson, 
llimuisett,  Mass.,  U.S.A. 
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Bei  voller  Beaufschlagung  erreicht  die  Regulierung  durch  Gitterschieber  annähernd 
die  durch  Drehschaufeln,  fallt  aber  bei  teilweiser  Beaufschlagung  rascher  ab. 


Abb.  585.     Gitterschieber  mit  Zungen  nach  Zodel. 

Letzteres  gilt  in  noch  höherem  Maße  für  die  Ringschützenregulierung  (vgl. 
Abb.  424,  S.  312),  die  bei  voller  Beaufschlagung  infolge  ihrer  glatten  und  dünnen 
Stahlschaufeln  sogar  die  Drehschaufelregulierung  im  Wirkungsgrad  übertrifft. 


E.  Wegführung  des  Wassers  vom  Laufrad. 

I.  Das  Saugrohr. 

1.  Allgemeines. 

Während  die  Axial-  und  Zentrifugalturbinen  das  Wasser  aus  dem  Laufrad 
unmittelbar  in  das  Unterwasser  austreten  ließen,  ist  es  ein  besonderer  Vorteil  der 
Zentripetalturbinen,  hier  eine  geschlossene  Zwischenleitung  einzuschalten,  die  als 
Saugrohr  bezeichnet  wird. 

Das  Saugrohr  hat  zwei  wichtige  Aufgaben  zu  erfüllen:  die  Ermöglichung  der 
Aufstellung  der  Turbine  über  dem  Unterwasser  und  die  Verzögerung  des  Wassers 
vom  Laufradaustritt  bis  zum  Unterwasser. 

a)  Aufstellung  der  Turbine  über  dem  Unterwasser. 

Durch  den  barometrischen  Gegendruck  auf  den  Unterwasserspiegel  wird  die 
unter  Wasser  mündende  Saugleitung  (Abb.  11,  S.  19)  gefüllt  gehalten  und  somit 
das  gesamte  Gefalle  auch  bei  beträchtlicher  Höherstellung  der  Turbine  aus- 
genutzt. 

Wie  weit  man  mit  letzterer  gehen  darf,  folgt  einmal  aus  dem  Betrag  der  im 
oberen  Teil  des  Saugrohrs  eintretenden  Druckverminderung  und  dann  daraus,  wie 
sich  die  Eigenschaften  des  Wassers  der  Druckverminderung  gegenüber  verhalten. 

Der  niedrigste  Druck  ist,  wenn  wir  von  einer  kleinen  Erhebung  des  Saug- 
rohrkrümmers (bei  Aj  Abb.  586)  absehen,  an  der  höchstgelegenen  Stelle  des 
Laufradaustritts  (bei  B)  zu  erwarten. 

Dabei  ist  vorausgesetzt,  daß  über  jedem  Querschnitt  im  Saugrohr  annähernd 
konstante  Geschwindigkeit  herrscht.  Für  den  Krümmer  trifft  das  nicht  zu.  Hier 
entsteht  durch  die  Zentrifugalkräfte  eine  Druckverminderung  am  inneren  Krümmungs- 
radius (bei  Cj  Abb.  586),  die  wohl  zu  beachten  ist.     (Vgl.  S.  157  ff.) 
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Wäre  das  Wasser  vollkommen  luftfrei,  so  könnte  der  Druck  infolge  der 
inneren  Kohäsionskräfte  weit  unter  den  absoluten  Nullpunkt  erniedrigt,  das 
Wasser  könnte  auf  Zug  beansprucht  werden.     (Vgl.  S.  19.) 

Das  den  Turbinen  zufließende  Wasser  besitzt  aber  starken  Luftgehalt'),  und 
von  diesem  scheidet  sich  bei  jeder  Druckverringerung  soviel  aus,  als  dem  Henry- 
Daltonschen  Gesetz  entspricht  (vgl.  S.  20). 

Die  ausgeschiedene  Luft  durchsetzt  das  Wasser  in  kleinen  Bläschen  und  ver- 
mindert das  spezifische  Gewicht  des  im  Saugrohr  befindlichen  Flüssigkeitsgemisches. 
Da  die  Ze!t  des  Durch- 
gangs nicht  ausreicht,  um 
die  Luft  in  den  tiefer  ge- 
legenen ,  dem  stärkeren 
Druck  wieder  ausgesetzten 
Teilen  des  Saugrohrs  zu- 
rück zu  absorbieren,  so 
macht  sich  dieser  Nachteil 
über  die  ganze  Saugrohr- 
höhe bemerkbar. 

In  unserer  Hauptglei- 
chung hatten  wir  diese  Ver- 
ringerung des  spezifischen 
Gewichts  nicht  berücksich- 
tigt. Dies  hätte  die  Einfüh- 
rung einer  Energieabgabe 
an     ein    unter    geringem 

Druck  aufgenommenes,  auf  höheren  Druck  übergeführtes  Luftvolumen  verlangt. 
Doch  ist  bei  gebräuchlichen  Saughöhen  Hs  die  Vernachlässigung  dieser  Energie- 
mengen auch  durchaus  berechtigt.  Mit  ihr  berechnet  sich  die  jeweilige  Druck- 
höhe am  Laufradaustritt  sehr  einfach  aus  der  Arbeitsgleichung  340,  S.  280,  als 

2g         2g 

und  aus  ihr  rechnet  man  unter  Vernachlässigung  des  Luftgehalts  einerseits  und 
der  Kohäsion  anderseits  häufig  eine  ideelle  Maximalsaughöhe  //,_„„  für  Ä„  =  o  zu 


Abb.  586.     Saugrohranschluß  an  horizontalen  Schnelläufer. 


'max 


c\  —  C% 


max 


2g 


(500) 


die,  wie  man  sieht,  neben  der  Wasserverzögerung  und  der  Reibung  vor  allem  von 
dem  jeweiligen  Barometerstand  der  Turbinenanlage  abhäng^. 

In  der  Praxis  haben  sich  unter  normalen  Verhältnissen  Saughöhen  bis  zu 
6  m  Höhe  gut  bewährt.  Die  oben  genannten  Nachteile  sind  hierbei  noch  ver- 
schwindend und  werden  durch  die  anschließend  zu  betrachtenden  Vorteile  langer 
Saugrohre  weit  aufgehoben. 

Bei  solchen  Höhen  lassen  sich  auch  die  wichtigsten  Forderungen  des  Einbaues: 
leichte  Zugänglichkeit  und  hochwasserfreie  Aufstellung  der  Turbine  mit  der  An- 
passung an  die  Schwankungen  des  Unterwassers  im  allgemeinen  vollständig  erfüllen. 


')  Nach  BuNSEN  20/0,  Pparr  rechnet  mit  7%  (2  Aufl.  S.  265). 
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Wird  aber  aus  örtlichen  Gründen  eine  höhere  Saughöhe  benötigt,  so  treten 
die  genannten  Schwierigkeiten  um  so  mehr  ein,  je  größer  die  Verzögerung  im 

Saugrohr  vorgesehen  ist  und  je  größere  Druck- 
differenzen in  seinem  oberen  Teil  durch  die  Um- 
biegung  des  Wassers  in  einem  Saugrohrkrümmer 
entstehen. 

Es  ist  dann,  wenn  die  Saughöhe  sich  dem 
Barometerstand  nähert,  eine  heute  noch  offene 
Frage,  ob  man  besser  tut,  das  Saugtohr  für  die 
ganze  Länge  zu  bauen,  um  in  seinem  oberen  Teil 
mit  einem  spezifisch  leichten  Gemisch  von  Wasser, 
Wasserdampf  und  Luft  vorlieb  zu  nehmen,  oder, 
wie  dies  bisher  gemacht  wurde'),  durch  Höher- 
legen des  Unterwassers  auf  einen  Teil  des  Gefälles 
von  vornherein  zu  verzichten  (Abb.  587).  Freilich  müßte  im  ersten  Fall  die  Wasser- 
bewegung im  Saugrohr  so  langsam  vor  sich  gehen,  daß  die  Luft  im  unteren 
Bereich  wenigstens  zum  Teil  wieder  absorbiert  werden  kann.  In  besonderen  Fällen 
dürften  hierbei  eigene  »Luftabschneider«  zu  empfehlen  sein'). 


-sv;. 


Abb.  587.     Künstliche  Hebung  des 
Unterwasserspiegels. 


b)  Verzögerung  des  Wassers  vom  Laufradaustritt  zum  Unterwasser. 

Die  Verzögerung  des  Wassers  vom  Laufradaustritt  zum  Unterwasser  be- 
deutet die  zweite  wichtige  Eigenschaft  des  Saugrohrs.  Sie  gestattet,  die  Turbinen 
mit  großer  Austrittsenergie  im  Laufrad  zu  bauen,  wodurch  die  Reibungsverluste 
in  dessen  Kanälen  verringert  und  wodurch  billige  und  schnellaufende  Turbinen 
ermöglicht  werden,  ohne  daß  große  Austrittsverluste  geschaffen  würden. 

Was  hier  gewonnen  wird,  ergibt  sich  rechnerisch  durch  Gegenüberstellung 
einer  Turbine  mit  erweitertem  Saugrohr  gegenüber  einer  solchen,  bei  der  die 
Austrittsgeschwindigkeit  c^  aus  dem  Laufrad  mit  der  aus  dem  Saugrohr  c^  iden- 
tisch ist. 

Schreiben  wir  das  wirksame  Gefälle,  wie  aus  der  Ableitung  der  Hauptgleichung 
hervorging  (S.  246  u.  251) 

und  setzen 

Rs  =  R^  +  R^  -\- Ra^ 

wobei   Ra  mit   Rücksicht  auf  den  unvermittelten  Übergang  vom  Saugrohr  ins 


cl^cl 


Unterwasser  sehr  angenähert  zu  Ra  =  — 
allgemein:  * 


gerechnet  werden  darf,  so  folgt 


He=H-^Ra-Rr-R,-R,-  ^'„^" , 


während  ohne  Erweiterung,  d.  h.  mit  c^  =  c^, 

He'  =  H'-  R.^R^^R^^R^  — 


2g 

2?" 


(501) 


(502) 


'}  Elektrizitätswerk  Riva. 

3)  Im  hydraulischen  Institut  der  technischen  Hochschule  München  ist  ein  Prüffeld  mit  Saugrohr- 
längen über  10  m  zur  Untersuchung  solcher  Fragen  vorgesehen. 
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Nehmen  wir  nun  in  erster  Annäherung  an,  die  Reibungsverluste  und  Ge- 
schwindigkeiten seien  in  beiden  Fällen  bis  auf  c^  und  c^  gleich,  so  folgt  der 
Einfluß  der  Saugrohrerweiterung  durch  Subtraktion  beider  Gleichungen  als  eine 
Vermehrung  des  wirksamen  Gefälles,  indem 

Be  =  He'  +  ^^- ,  (503) 


bzw.  des  Wirkungsgrads,  indem 


'  ^  '    "•"      2^  '  (504) 

Die  Drehzahl  und  Schluckfahigkeit  einer  Turbine  nimmt  dann  auch  im  Ver- 
hältnis der  Wurzel  der  wirksamen  Gefälle  zu. 

Genau  genommen  werden  dabei  die  Reibungsgrößen  nicht  gleich  bleiben,  vor 
allem  können  die  R^  -+■  R^  größer  oder  kleiner  ausfallen  als  R'^  +  R'^,  je  nach- 
dem ob  die  durch  Verzögerung  eintretenden  Störungen  von  größerer  Bedeutung 
sind  oder  die  Rohrreibungsverluste  infolge  der  am  Rohrende  bei  nicht  erweitertem 
Saugrohr  auftretenden  großen  Geschwindigkeiten. 

Im  allgemeinen  wird  aber  bei  sachgemäßer  Formgebung  des  Saugrohrs  der 

c^  —  c^ 
Gewinn  von  -' den  Betrag  von  R^  +  R^  —  R'^  —  R^  weit  übertreffen. 

2.  Formgebung  des  Saugrohrs. 

a)  Der  Übergang  vom  Laufrad  zum  eigentlichen  Saugrohr. 

Dieser  Übergang  sollte  möglichst  allmählich  und  mit  geringer  Verzögerung 
des  Wassers  erfolgen  (vgl.  S.  iißff.). 

Im  allgemeinen  läßt  sich  hier  aber  eine  unerwünscht  große  Wasserverzögerung 
schwer  vermeiden,  da  die  Laufradschaufeln  mit  Rücksicht  auf  Kosten  und  Haltbar- 
keit nicht  genügend  schlank  zugeschärft  werden  können. 

Ein  zweiter  Grund  zu  übermäßiger  Verzögerung  ist  auch  oft  in  der  Linien- 
führung der  Laufradkanäle  vorhanden,  wenn  nämlich  die  Schaufelenden  parallel 
bzw.  nach  Evolventen,  d.  h.  mit  konstanter  lichter  Weite  a  ausgeführt  werden, 
obwohl  die  Breiten  der  Teilturbinen  Jb  nach  außen  zunehmen  (Abb.  i,  Taf  2). 

Hier  wäre  es  richtiger,  die  Schaufelweiten  a  in  dem  Maße  abnehmen  zu 
lassen,  daß  eine  Zunahme  des  Lagendrucks  im  Laufrad  nicht  zu  erwarten  ist 
,vgl.  S.  389J ,  wie  denn  auch  Laufräder  mit  zusammengeführten ,  d.  h.  nicht 
parallelen  Schaufelenden  gute  Ergebnisse  erzielt  haben  (z.  B.  Herkulesturbine 
Abb.  424,  S.  312,  sowie  eine  Konstruktion  [ähnlich  Abb.  289,  S.  198]  des  Ver- 
fassers). 

Gewöhnlich  will  man  aber  die  Bequemlichkeit  des  Evolventen -Austritts  zur 
Nachmessung  der  lichten  Weiten  nicht  aufgeben  und  muß  dann  die  durch  den 
Laufradaustritt  eingeleitete  Wasserverzögerung  auch  für  den  Übergang  zum  Saug- 
rohr in  Kauf  nehmen. 

Eng  verwandt  hiermit  sind  die  den  Übergang  vom  Laufradprofil  zum  eigent- 
lichen Saugrohrprofil  betreffenden  Überlegungen.  Hierbei  haben  wir  zu  unter- 
scheiden: 

Camerer,  Wstsserkraftmaschinea.  3I 
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a)  SaugrohranschluO  bei  Schnelläufern. 

Bei  Schnelläufern  endet  das  Kranzprofil  des  Laufrades  unter  dem  Winkel  J, 
(Abb.  5i6,S.4i4),  der  durch  die  Forderung  großer  Austrittsquerschnitte  benötigt  war^ 


Abb.  588.     Schnelläufer-Saugrohranschluß  mit 
nicht  zurückgenommenen  Kanten. 


Abb.  589.     Schnelläufer-Saagrohranschluß 
mit  vorstehenden  Kanten. 


den  Betrag  aber  weit  überschreitet,  der  für  die  Um- 
setzung von  Geschwindigkeit  in  Druck  in  konisch  er- 
weiterten Rohren  zulässig  ist.  Den  letzteren  Betrag 
wollen  wir  für  das  eigentliche  Saugrohr  als  ^3  einfuhren 
und  versuchen,  die  Richtung  J,  unter  möglichst  geringen 
Verlusten  in  ä^  überzuführen.  Zu  dem  Zweck  verlängern 
wir  das  Kranzprofil  des  Laufrades  in  weitem  Bogen 
(etwa  mit  r  =  D\2^  Abb.  588)  und  legen  an  diesen 
berührend  den  gewünschten  Beginn  des  eigentlichen 
Saugrohrs  bei  D^  in  E. 

Das  Saugrohr  selbst  soll  diesem  Bogen  aber  nicht 
wie  in  Abb.  588  genau  folgen;  denn  da  das  Laufrad- 
innere ebenso  wie  das  Saugrohrinnere  nicht  bearbeitet 
werden,  würde  damit  Gefahr  bestehen,  daß  ein  Teil 
des  Saugrohrrandes  überstände,  wodurch  ein  Aufjprallen 
des  Wassers  bei  C  Abb.  589  stattfinden  müßte,  wenn 
nicht  ein  kostspieliges  Abarbeiten  ausgeführt  wird. 

Daraus  folgt  die  allgemeine  Regel,  daß  unbearbeitete 
Stücke  im  Sinne  der  Richtung  der  Wasserbewegung 
stets  etwas  zurückgenommen  werden  bei  C  und  E  in  Abb.  590  (vgl.  auch  Tat  23), 
und  es  genügt  für  das  Saugrohr  vollkommen,  wenn  es  den  gewünschten  Ablenkungs- 
kreis des  Wassers  etwas  überstehend  berührt  (Abb.  487,  S.  383). 


Abb.  590.     Schnelläufer- 
Saugrohranschluß  mit  zurück- 
genommenen Kanten. 


E     Die  Wegfuhning  des  Wassers  vom  Laufrad.  4g3 

Aus  Montagerücksichten  wünscht  man  bei  vertikalen  Turbinen  häufig,  daß 
sich  das  Laufrad  auf  einen  Vorsprung  des  Untersatzes  bzw.  Auflagerringes  auf- 
setzt (Abb.  590).  Bei  horizontalen  Turbinen  gibt  man  dagegen  meistens  Be- 
wegungsfreiheit in  axialer  Richtung  (Taf  23). 

ß)  Saugrohranschluß  bei  Normalläufern. 

Der  Saugrohranschluß  bei  Normalläufern  entwickelt  sich  ohne  die  vorhin  be- 
mericten  Schwierigkeiten,  da  der  Winkel  <J,  mit  d^  meist  nahe  zusammenfallt. 

Man  wird  aber  auch  hier  das  Saugrohr  so  weit  zurückstehen  lassen,  daß  kein 
Auijprallen  des  Wassers  bei  kleinen  Ungenauigkeiten  der  Ausführung  zu  befurchten 
ist  (Taf  21  u.  22),  wodurch  gleichzeitig  die  freie  Beweglichkeit  des  Laufrades  in  das 
Saugrohr  hinein  gewährleistet  ist 

y)  Saugrohranschluß  bei  Langsamläufern. 

Hier  muß  das  Laufradprofil  zunächst  auf  den  eigentlichen  Saugprohrdurchmesser 
hereingeführt  werden.  (Vgl.  die  Konstruktion  des  Langsamläufers  Abb.  i,  Taf  4 
und  S.  430.) 

Dabei  ist  wohl  zu  beachten ,  daß  sich  das  Wasser  stetig  verzögert,  wozu  man 
ähnlich  wie  bei  der  Laufradkonstruktion  einzelne  Flutbahnen  einzeichnet  und  dafiir 
sorgt,  daß  die  Produkte  r-J6  in  jeder  Wasserstraße  zunehmen  (Abb.  527,  S.  440). 

Der  Anschluß  an  das  Laufrad  wird  hier  meist  mit  einem  zweiten  Kranzspalt 
KS.  ausgerüstet,  der  sowohl  eine  kleine  Beweglichkeit  des  Laufrades  in  axialer 
Richtung  gestattet,  als  auch  wieder  durch  geeignete  Abrundung  bei  A  ein  Auf- 
prallen des  Wasserstroms  bei  ungenauer  Ausführung  vermeidet,  denn  nur  die 
doppelt  geränderten  Teile  der  Abbildung  sollten  abgedreht  werden  (Abb.  527). 

b)  Das  eigentliche  Saugrohr. 

Wir  imterscheiden  hier  das  gerade  Saugrohr  und  den  Saugrohrkrümmer. 

Das  erstere  (Abb.  591)  erreicht  die  |Rückumsetzung  von  Geschwindigkeit  in 
Druck  durch  eine  einfache  konische  Erweiterung  in  der 
vollkommensten  Weise.  Man  hat  wohl  versucht,  für 
die  Entwicklung  des  Saugrohrprofils  besondere  Gesetze 
anzuwenden,  die  eine  besonders  günstige  Wasserführung 
erzielen  sollten.  So  hat  Prasil  unter  der  Voraussetzung, 
daß  die  Wasserströmung  ein  Geschwindigkeitspotential 
besitzt,    die    Leitlinie    als    eine   Kurve    dritten    Grades ^ 


MlVd 


{r'z  =  konstant)  entwickelt')    (vgl.  Abb.  428,   S.  317).  —       ^l~"^^-'fc 

Soweit  aber  Versuche  vorliegen  (vgl.  S.  116),  scheinen        -^^^;:^^c    v,  .s^xvVx^'-  <s 
diese  Formen  weniger  günstig  zu  sein,  als  der  einfache      ^ , ,  ^     ^    ,     .   ,^ 

&       &  &  7  ^^^   jgj      Gerades  konisches 

*^0»"S.  Saugrohr. 

Für  die  Überführung  des  Wassers  in  den  Untergraben 
ist  es  dann  weiter  am  günstigsten,  das  gerade  und  konisch  erweiterte  Saugrohr 
in  den  mit  reichlichen  Dimensionen  ausgestatteten  Untergraben  nach  Abb.  591 
münden  zu  lassen.    Dabei  soll  die  Höhe  /«  bei  allseitig  freiem  Abfluß  mindestens 

»)  Schw.  Bztg.  1903,  S.  207  ff. 
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gleich  Ä/2,  bei  einseitigem  Abfluß  gleich  D^  gemacht  werden.  Eine  solche  Tiefe 
läßt  sich  oft  nur  mit  großen  Kosten  erzielen,  dann  hilft  man  sich  zur  Überführung 
des  Wassers  wohl  mit  einer  Aufkrempelung  des  Saugrohrendes  (Abb.  592),  die 
nach  der  (Abb.  527,  S.  440)  für  die  Aufzeichnung  der  Flutbahnen  mehrfach  an- 
gewendeten Beziehung  ^b  •  r  =  konstant  für  reichliche  Verzögerung  zu  berechnen 
ist,  oder  man  fügt,  besonders  bei  betonierten  Saugrohren  am  Ende  des  Saugrohrs 
einen  Krümmer  an,  der  das  Wasser  in  der  Richtung  der  Unterwassergeschwindig- 
keit entläßt  und  gleichzeitig  durch  seitliche  Erweiterung  die  Gesamttiefe  des  Bau- 
werks verringert.  Abb.  593  zeigt  diese  Anordnung  mit  gleichzeitiger  Angabe  der 
Querschnittszunahme  und  Abb.  594  läßt  die  zu- 
gehörige Abhängigkeit  der  F,  c,  r  und  x^  von  der 
mittleren  Saugrohrlänge  erkennen. 


k 


U.W.5. 


^ 


f-    - 


-  ^^  %^    ,   s        ^  S   .X   ,    .    .    , 


Abb.  592.     Gerades  konisches  Saug- 
rohr mit  erweitertem  Ausguß. 


<.          J 
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X 
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y 

Abb.  593.     Querschnittsfolge  im  betonierten  Saugrohr. 


Abb.  594. 


Zu  demselben  Mittel  greift  man  auch,  wenn  die  Höhenlage  der  Turbine  über 
dem  Unterwasser  nicht  ausreicht,  um  die  gewünschte  Wasserverzögerung  im 
senkrechten  Saugrohr  zu  erzielen.  Man  legt  dann  den  größten  Teil  der  Wasser- 
verzögerung in  den  nach  dem  Krümmer  angeschlossenen,  horizontalen  Teil  des 
Saugrohrs  (Abb.  595). 

Diese  Anordnung  steht  aber  im  Wirkungsgrade  hinter  dem  einfach  konischen 
Saugrohr  weit  zurück,  denn  erstens  verläuft  die  Umbiegung  des  Wassers  bei  ihr 
in  dem  Teil  des  Saugrohrs,  der  noch  erhebliche  Wassergeschwindigkeiten  aufweist, 
und  zweitens  ist  das  durch  die  Krümmung  stark  beunruhigte  Wasser  zur  nach- 
folgenden Umsetzung  von  Geschwindigkeit  in  Druck  nicht  sehr  geeignet. 


E.   Die  WegfühniDg  des  Wassers  vom  Laufrad.  485 

Dieselben  Nachteile    treten   auch    bei    horizontalen  Turbinen  auf,   bei   denen 
einfache  und  doppelte  Umlenkungen  nach  den  Abb.  596  bis  599  die  Regel  bilden, 


Abb.  595-     Lech-Elektriiitätswerk  Gersthofen  (M.A.N.).     N=  1500  PS.     (Lingensohnitt,} 


Abb.  600.     Einfacbturbine  mit  Abb.  6o[.     Zwillings turbine 

Abb.  599,  sobrigem  AusgulS.  mit  schrägem  Ausguß. 

gel^entlich  aber  auch  nach  den  Abb.  600  und  601  in  etwas  vermindertem  Maße 
wftreten. 
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Die  Fälle  sind  nicht  selten,  wo  die  Leistung  einer  Turbine  mit  Krümmer  um 
6°/o  und  mehr  abgenommen  hat  gegenüber  dem  Einbau  mit  geradem  Saugrohr^ 
und  manche  Enttäuschungen  mit  Versuchsmodellen,  die  mit  geradem  Saugrohr 
geprüft  waren  und  später  mit  Krümmer  verwendet  wurden,  sind  auf  die  Krümmer- 
verluste zurückzuführen.  Dabei  spielt  auch  noch  die  den  Krümmer  durchziehende 
Turbinenwelle  einen  unheilvollen  Einfluß,  der  sich  unter  Preisgabe  eines  Lagers 
bei  Einfachturbinen  gelegentlich  durch  fliegende  Anordnung  des  Laufrades  nach 
Abb.  602  vermeiden  läßt.  Am  besten  wäre  es,  die  aus  der  Turbine  austretenden 
Wassermassen  erst  in  einem  geraden  Erweiterungsstück  zu  verzögern,  bevor  man 
sie    den   Krümmerverlusten    aussetzt,    wie  dies  bei    horizontalen  Turbinen   nach 


a:^^-^ 


TI^jZHr 


J 


^///A 


-',^ry^'}^;7/7^,^/7Z77^, 


Abb.  602.    Spiralturbine  »Cedegolo«  mit  fliegend  angeordnetem  Laufrad  (Riva).    (Z.g.T.y  IQH»  S.  I04ff.) 

^  =  95  m,    ö  =  3i3  m^/sek,    N  «*  3200  PS.,    n  ^  504,    ns  =  96. 

Abb.  603,  bei  vertikalen  Turbinen  nach  Abb.  593  möglich  wäre.  Bei  den  ersteren 
herrscht  aber  aus  Gründen  der  Konstruktion  und  der  Kostenersparnis  das  genau 
entgegengesetzte  Bestreben,  die  Krümmung  möglichst  rasch  abzubiegen,  um  billige 
Krümmer  und  kurze  Turbinenwellen  zu  erhalten*).  Hierzu  ist  man  besonders 
bei  horizontalen,  mehrfachen  Turbinen  gezwungen  (Abb.  15,  S.  22) ^  bei  denen 
die  Baulänge  schon  an  und  iiir  sich  leicht  eine  schwer  zu  bewältigende  Größe 
darstellt.  Dabei  führt  man  den  Saugrohrdoppelkrümmer  oft  nicht  in  die  Kreis- 
form (Abb.  2,  Taf.  27),  sondern  in  ovale  oder  abgeflachte  Rechteckform  über 
(Abb.  I  u.  3,  Taf.  27),  wodurch  eine  starke  Verkürzung  der  Welle,  freilich  auf 
Kosten  des  Wirkungsgrades,  erzielt  wird. 


')  Eine  Ausnahme  bildet  in  geringem  Maße  die  Turbine  Raabklam  (Abb.  6,  Taf.  35). 


E.   Die  Wegfiihrung  des  Wassers  vom  Laufrad. 
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Die  Krümmerverluste  nehmen  eben  zu  mit  der  Schärfe  der  Krümmung.  Gut 
beveährt  hat  sich  dabei  der  Einbau  einer  Zwischenwand,  eines  sogenannten 
Führungsblechs,  nach  Abb.  627,  S.  500,  sowie  Taf.  23  (D.R.P.),  wodurch  die 
Druck-  und  Geschwindigkeitsdifferenzen  über  einem  Querschnitt  gemildert  werden. 


Abb.  603.     Konische  Erweiterung  yor  dem 

Krümmer. 


Abb.  604.     Fehlerhafter  und  richtiger  Kriimmer- 

anschluß. 


Zweckmäßig  gibt  man  auch  dem  Krümmer  schon  eine  beträchtliche  Erweiterung 
—  für  GuOkrümmer  habe  ich  das  bei  Briegleb,  Hansen  &  Co.  mit  gutem 
Erfolg  eingeführt  —  und  berechnet  zur  Herstellung  eine  Schar  aufeinander  folgender 
Querschnitte,  die,  als 


Holzschablonen    aus- 
geführt,  genügend 
Anhalt   für  eine  aus 
freier    Hand     herzu- 
stellende  GuOform 
bieten. 

Dabei  hat  sich  als 
besonders  wichtig  er- 
wiesen, daß  der  erste 
Ausguß  aus  dem  Lauf- 
rad nicht  gestört  wird. 
Ganz  fehlerhaft  wäre 
hiernach  einSaugrohr- 
profil  nach  11... 
(Abb.  604).  Besser  ist 
schon  22...  Noch 
besser  33... 

Bei    Saugrohren 
von  ZwUlingsturbinen 

hat  man  sich  auch  mit  Überführungen  nach  11...  (Abb.  605) ,  viele  Mühe  ge- 
geben. Neuere  Versuche  sollen  aber  gezeigt  haben,  daß  eine  einfache  Verbindung 
der  beiden  Teile  nach   2  2  oder  3  3  ebenso  gut,  wenn  nicht  besser  wirkt. 


Abb.  605.     Verschiedene  Formen  des  Doppelkrümmers. 
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3.  Herstellung  des  Saugrohrs. 

a)  Das  gerade  Saugrohr. 

Das  gerade  Saugrohr  wird  meist  aus  Schmiedeeisen  hergestellt  und  am  Leit- 
raduntersatz mit  Hilfe  eines  angeschmiedeten  Winkelringes  durch  Schrauben 
befestigt.  Gute,  luftdichte  Abdichtung  durch  ölgetränkte  Hanfschnur  oder  andere 
Beilagen  ist  wesentlich.     Auch  ist  die  Möglichkeit  der  Kontrolle  vorzusehen. 

Je  nach  Ausfuhrung  des  Leitraduntersatzes  und  seiner  Be- 
festigung auf  der  Trägerkonstruktion  ergeben  sich  die  Ausfüh- 
rungen nach  Taf.  15,  19  und  20. 

Die  günstigste  Länge  des  Saugrohrs  kann,  wenn  sie  durch  die 
Konstruktion  nicht  bestimmt  ist,  bei  gegebener  Geschwindigkeit  c^ 
und  c^  (die  letztere  annähernd  gleich  der  Geschwindigkeit  im  Unter- 
graben) durch  Differentiation  der  Erfahrungsformel  (156),  S.  115, 
berechnet  werden,  wobei  wir  (Abb.  606) 

sma3  :::r  t^^d^  ::r     \     -^  ,         sm  2  ^3  :::r  /^ 2  ^3  —  -^ — ^      (505 ■ 


setzen  und  wodurch  nach  unseren  Bezeichnungen  (S.  245) 

Abb.  606.     Saug-  7^2  ^  />Z?  v^  \        //Z>\'  \^  D  —  B 


rohrquerscbnitt.        R,/-  =         ^^^^^   (i/^' )    ^  ^  )  +  ('/Z )    ^  ^  /, 

3  . 

und  mit  ' 


(506) 


h 


*''/^'-'=ii5:^((§)'-)-^((t)'-)>.--.'=° 


die  günstigste  Saugrohrlänge 


-l/i--'^' 


bzw.  der  günstigste  Saugrohrwinkel  d    aus 


3 (507) 


+  1 


1/),) 

Man  sieht  hieraus,   daß  der  günstigste  Wert  von  6^,   sofern   die  angeführten 

Erfahrungsformeln  als  richtig  anerkannt  werden,  vom  Verhältnis  -~  abhängt,  was 

durch  das  Diagramm  Abb.  607,  sowie  durch  die  folgende  Tabelle  zur  Darstellung 
kommt,  wobei  k  =  0,02  angenommen  ist. 


Günstigstes   d^  —   g°i2' 
-jf—  o.«54 

6°3o' 

1,2 
4°5o' 

1,5 
3°2o' 

2,0 

2°40' 

3,0 

2°20 

0,439 

1,264 

4,29 

10,96 

25.3 

£.   Die  WegfÜhning  des  Wassers  vom  Laufrad. 
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Läßt  sich  das  Saugrohr  aus  konstruktiven  Gründen  nicht  so  lang  ausführen,  so 
wird  c^  größer  zu  wählen  sein  als  Ca-  Wie  weit  man  da  gehen  darf,  folgt  aus  einer  Kleinst- 

Wertbestimmung  der  Verluste  [R^  +  i?«)  für  8^ ,  in  die  jetzt  auch  noch  Ra  =  — 

einzusetzen  ist. 

Muß  /,  länger  gemacht  werden,  als  obiger  Grenzbestimmung  entspricht,  so 
fügt  man  wohl  an  die  konische  Saugrohrlänge  den  weiteren  Verlauf  mit  gleich- 
bleibendem Durchmesser  D^  an  (Abb.  608),  wobei  wieder  die  Summe  der  in  beiden 
Teilen  auftretenden  Verluste  einen  Kleinstwert  annehmen  soll. 


Abb.  607«    Günstigste  Saugrohrlänge  und  -Erweiterung 
bei  gegebenem  Durchmesserverhältnis  D^/D^. 


•sjp' 


-1^ 


4 


J^ 


4- 


Abb.  608.    Saugrohrerweiterung 
bei   übergroD^er   Saugrohrlänge. 


Es  empfiehlt  sich  aber  nicht,  sich  mit  diesen  Rechnungen  zu  sehr  in  Einzel- 
heiten zu  verlieren,  da  die  Erfahrungsformeln,  auf  denen  sie  aufgebaut  sind,  keinen 
Anspruch  auf  große  Genauigkeit  machen  können.  Nur  auf  das  eine  möge  noch 
hingewiesen  werden,  daß  nach  diesen  Formeln  »ähnliche«  Saugrohre  in  bezug 
auf  Reibungsverluste  wie  auf  Verzögerung  gleich  zu  bewerten  sind.  Das  erstere 
folgt  (vgl.  S.  107)  aus  dem  dimensionslosen  Charakter  der  Gleichung  (156,  S.  115), 
das  zweite  aus  der  Anschreibung  des  ideellen  Verzögerungsdrucks: 


2g-  2g  \Fj        2g  2g  \      ^fJ  r 


(509) 


F  D 

der  bei  gleichem  c^  und    j^   bzw.  -^  jeweils  gleich  zu  erwarten  ist. 

3  ^z 

Zum  Vergleich  verschiedener  Saugrohre  kreisförmigen  Querschnitts  kann  somit 

der  Winkel  6   nur  dann  dienen,  wenn  die  gleichzeitigen  Saugrohrlängen  jeweils 

auf  gleiche  Durchmesser  bezogen  werden.    Bei  Saugrohren  beliebigen  Querschnitts 

wäre  für  jeden  Axialschnitt  eine  eigene  Betrachtung  anzustellen.     Zum  Vergleich 
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mit  dem  kreisförmigen  Saugrohr  dient  dann   nach  Abb.  609  jeweils   der  in  dem 
betreffenden  Axialschnitt  liegende  Winkel  (d)  und  Durchmesser. 

So  sind  z.  B.  die  in  Abb.  610  eingezeichneten  Saugrohrteile  A^  B,  C  hydraulisch 
allgemein  zwar  gleichwertig.  Im  besonderen  wird  aber  in  jedem  derselben  an  Ver- 
zögerungs-  und  Verlusthöhe  nur  ein  Betrag  auftreten,  der  dem  Geschwindigkeits- 
quadrat des  jew[eiligen  Endquerschnitts  proportional  ist,  so  daß  der  wirkliche 
Druckgewinn  durch  die  Verzögerung, 
wie  an  der  Abnahme  der  Geschwindig- 
keitsquadrate (Abb.  610)  zu  ersehen  ist, 
im  Ende  des  Saugrohrs  nur  sehr  klein 
ist;  ein  Grund  mehr,  gelegentlich  die 
in  Abb.  608  gekennzeichnete  billigere 
Form  anzuwenden. 


1 


1 


I 
■^ 


«f 


Abb.  609.     Saugrohr  mit  ovalem 
Querschnitt. 


Abb.  610.     Änderung  von  Querschnitt  (/*),  Geschwindigkeit 
und  Geschwindigkeitshöhe  im  konischen  Saugrohr. 


Nach  Ausführungen   bekannter  Firmen  ergeben  sich  Erfahrungswerte  gerader 
Saugrohre  durch  die  folgenden  Zahlen: 


(J,  =  i^'ao'       3 


o 


3«2o' 


mit   -^=  11,7      7,45      7,25 


/; 


D 


^  =  1,58    1,78    1,83 


4«io' 


1,43 


1,20 


5°3o' 


3736 


1,64 


6«  10' 
2,33 

1,50 


7"4o' 


1,43 


1,52 


7"45' 


1,12 


1,70 


7«5o' 


0,93 


1,25 


die  mit  dem  Diagramm  Abb.  607  im  allgemeinen  nicht  gut  übereinsthnmen. 


b)  Das  gekrümmte  Saugrohr. 

Das  gekrümmte  Saugrohr  wird  über  dem  Fußboden  meist  aus  Gußeisen 
(Taf.  21  u.  22),  unter  dem  Fußboden  aus  Beton  (Taf.  14)  hergestellt.  Eine  Be- 
sonderheit bildet  noch  der  aus  Blech  geschmiedete  Ablaufkrümmer  der  Zwillings- 
turbinen (Abb.  611),  der  freilich  den  Charakter  eines  eigentlichen  Krümmers  fast 
verloren  hat. 
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Bei  den  Krümmern  ist  vor  allem  für  reichliche  Querschnittserweiterung  Sorge 
zu  tragen.  Der  oberirdische  Krümmer  erhält  ein  Mannloch  oder  Handloch  und  wird 
bei  größeren  Ausfuhrungen  zweiteilig  (Taf.  23  u.  27),  oft  auch  vierteilig  hergestellt, 


ir- 


f. 


*■',  CCi. 


ih   w  -  -     I    i.r  1  »-■a.T--..-— .Be 


Abb.  611.    Anlage  Sagan  (Hansen werk). 
Vertikale  Zwillingsturbine.     Laufräder  mit  langen  Schaufeln.     Modell  im  Hydraulischen  Institut  München. 

/T«  5  m,    Q=  5,4m3/sek,    N  =^  270  PS.,    n  =  175,    ns  =  280. 


was  nicht  nur  für  die  Montage,  sondern  mit  Rücksicht  auf  den  Auftrieb  des  Kerns 
auch  für  die  Gießerei  eine  große  Erleichterung  und  daher  Materialersparnis  bedeutet, 
da  die  Wandstärken,  wo  nur  äußerer  Druck  vorhanden  ist,  so  klein  gemacht 
werden  können,  als  es  die  Gießereitechnik  erlaubt. 
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Die  Herstellung  der  Betonform  geschieht  dadurch,  daß  man  die  aufeinander 
folgenden  Durchflußquerschnitte  a»is  Holzgerüsten  herstellt  und  über  ihnen  die 
Holzverschalung  anbringt,  gegen  die  dann  der  Beton  gestampft  wird.  Die  Abb,  612 
zeigt  den  Hergang  recht  deutlich. 


Abb.  612.     Hokverschalung  für  die  Herstellung  von  BetonsaugTohren. 

Dabei  sorgt  man  für  die  gewünschte  Querschnittszunahme,  fiir  große  Krümmungs- 
radien und  dafür,  daß  an  den  Stellen  der  Krümmung  die  Differenz  des  äußeren 
und  inneren  Krümmungsradius  möglichst  klein  bleibt,  was  durch  möglichste  seitliche 
Verbreiterung  des  Querschnitts,  gelegentlich  auch  wie  bemerkt  durch  Anbringung 
von  schmiedeeisernen  Zwischenwänden  erfolgen  kann. 


II.  Vorrichtungen  zur  Anpassung  an  das  Hochwasser. 

1.  Hochwasserturbine. 

Durch  Hochwasser  wird  meist  der  Unterwasserspiegel  gehoben,  während  der 
künstlich  gestaute  Oberwasserspiegel  einen  weiteren  Anstau  nicht  gestattet.  Das 
bedeutet  eine  Verkleinerung  des  Gefälles,  so  daß  die  Schluckfahigkeit  und  Leistung 
der  Turbinen  zurückgeht.  Man  hat  für  solche  Fälle  eigene  Hochwasserturbinen 
vorgesehen,  die  hier  kurz  besprochen  werden  sollen. 

Unter  Hochwasserturbinen  versteht  man  solche  Turbinen ,  die  neben  der 
normalen  Anlage  für  die  überschüssige  Wassermenge  und  das  im  allgemeinen  ver- 
ringerte Gefälle  konstruiert  sind  und  daher  meist  hohe  spezifische  Drehzahlen  be- 
sitzen (vgl.  Taf.  20,  Abb.  4  u.  5).  Außerdem  hat  man  Turbinen  mit  zwei  Kränzen 
ausgeführt  (Abb.  5,  Taf.  25),  von  denen  der  eine  als  Hochwasserkranz  nur  bei 
außergewöhnlich  großer  Wassermenge  in  Tätigkeit  tritt.  Eine  besonders  geistreiche 
Lösung  des  Gedankens  ist  von  Osterlen  bei  Voith  zur  Ausfuhrung  gekommen 
(D.R.P.;  Taf.  19),     Der  Fortschritt   besteht  hier  sowohl  in  der  Ausführung   des 
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Laufrads,  bei  dem  unter  Verwertung  eines  au D ergewöhnlich  groQen  Scbaufelspalts 
beide  Kränze  als  Schnelläufer  ausgebildet  sind,  als  auch  in  der  Anbringung  von 
zwei  konzentrischen  Saugrohren,  von  denen  das  äußere  bei  Nichtbeaufschlagung 
des  unteren  Laufradkranzes  automatisch  auf  den  richtigen  Sai^druck  gelüftet 
wird.  Wie  günstig  diese  Anordnung  ist,  zeigt  sich  an  der  Wirkungsgrad  kurve 
Taf.  ig,  die  auf  der  Versuchstation  von  Voith  gewonnen  wurde. 

2.  IJektor. 
Ein  anderes  Hilfsmittel  besteht  darin,  eine  künstliche  Druckverminderung  am 
Austritt  der  Turbine  dadurch  zu  erzielen,   daß  man  dort  das  Hochwasser  mit 


lordnung  fUr  da«  Bremer  Wasserwerk  Dach  Herschkl. 


t  4  Ejektoren,     (Aus  Z.  g.  T,  1911,  S.  150.) 
=  SiPS.,    »  =  67,5, 

möglichster  Geschwindigkeit  vorbeiführt  und  anschließend  allmählich  verzögert. 
Man  hat  dabei  Ausfuhrungen,  bei  denen  das  Hochwasser  das  Turbinensaugrohr 
durchfließt  (Abb.  613  bis  Ö15),  und  solche,  bei  denen  es  am  Saugrohr  vorbei  fließt 
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(Abb.  6i6).     In  jedem   Falle   aber   sollte   sich   seine   größte   Geschwindigkeits- 
entwicklung  bzw.  Druckemiedrigung  an   der   Stelle   befinden,    wo   es  mit  dem 


w^  ■,„,.^i^nAi,M  vy  .>'\v""    ^^^v■^"■■ 


Abb.  615.     Anlage  Gleinstätten  mit  4  Ejektoren  (Andritz).     (Aus  Z.  g.  T.,  191 1,  S.  276.) 

^  =  2,8  m,   N^  90  PS.,   n  =  59,5. 


Abb.  616.     Ejektorenanordnung  nach  Saugey  (ChSvres). 
(Die  Turbine,  5.  Jahrg.,  S.  245.) 


.^ 


<•.  "•-■X-^ 


\\\^N     «N 


Abb.  617.     Beiderseitig  in  das  Saugrohr 
eintretender  Ejektor. 


^^-VvU'     .^ 


Abb.  618.     Schema  des  Ejektors. 


Turbinenwasser  in  Berührung  kommt.     Diesem  Grundsatz  entsprechen  die  Kon- 
struktionen  (Abb.  614  u.  616)   in  nur  unvollkommener  Weise.     Besser  sind  die 
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Ausfuhrungen  Abb.  613  und  615.  Günstig  wäre  auch  ein  Vorschlag  nach  Abb.  617, 
den  Verfasser  seiner  Zeit  mit  Herrn  Direktor  GRAF  (Gotha)  ausgearbeitet  hat. 
Einen  Überblick  über  den  zu  erwartenden  Betriebszustand  gibt  uns  auch  hier 
die  Anschreibung  des  Energiegesetzes.  Erfolgt  z.  B.  der  Eintritt  des  Ejektor- 
wassers  Q,  mit  Geschwindigkeit  c,  annähernd  im  Punkte  3'  (Abb.  618)  des  Saug- 
rohrs, so  folgt  durch  Gleichsetzen  der  Energien  in  3'  und  4: 


ß/'(/^+/v)  +  ß'y(^+*3')  =  (ö+a);'(^+Ä,)+Ä,,   (510) 

dabei  berechnet  sich  Q  für  das  neue  Turbinengefälle  und  c^  als  -~  •      Q,  folget 

aus  dem  Ejektorgefälle  unter  Schätzung  der  Reibung  und  mit  c,  aus  -^  (F,  =  Ejek- 

tordüsenquerschnitt).  c^  ergibt  sich  schließlich  aus  Q  +  ßo  ^^^  F^  und  R^ 
muß  unter  Berücksichtigung  der  Rohrreibung  und  der  Mischreibung  geschätzt 
werden. 

Ich  versage  mir,  auf  diese  Rechnung,  die,  wie  man  sieht,  am  besten  durch 
Interpolation  gelöst  wird,  deren  Verlustkoeffizienten  aber  von  Fall  zu  Fall  durch 
den  Versuch  bestimmt  werden  müssen,  näher  einzugehen  und  bemerke  nur,  daß 
nach  Herschel  der  Wirkungsgrad  des  Ejektors  etwa  30**/^  betragen  soll'),  und 
daß  er  sich  in  verschiedenen  Ausfuhrungen  (Abb.  615)  gut  bewährt  h  at^j. 


III.  Der  Untergraben. 

Der  Untergraben  wird  unterhalb  der  Turbine  zur  allmähligen  Umlenkung  des 
Wassers  oft  vertieft,  entsprechend  einer  Anordnung  des  betonierten  Saugrohrs, 
die  wir  Taf.  14  kennen  gelernt  haben,  und  wird  dann  mit  geringer  Steigung  in 
das  eigentliche  Untergrabenprofil  übergeführt.  Das  letztere  wird,  wenn  betoniert, 
meist  rechteckig,  wenn  mit  Erdböschung  versehen,  trapezförmig  ausgeführt. 

Die  genaue  Bestimmung  seiner  Form  und  seines  Querschnitts  ist  Sache  einer 
wirtschaftlichen  Überlegung,  die  in  den  Anlagekosten  und  in  dem  Geldwert  der 
durch  die  Kanalreibung  verlorenen  Energie  begründet  ist  und  wobei  die  Wasser- 
geschwindigkeit bei  unbefestigten  Ufern  0,6  m/sek  nicht  übersteigen  soll. 

Wenn  irgend  möglich,  sollte  die  Kanalsohle  so  tief  gelegt  werden,  daß  sich 
auch  der  niederste  Wasserstand  im  Flußlauf  an  der  Turbine  bemerklich  macht 
und  die  entsprechende  Gefallsvermehrung  zur  Ausnutzung  bringt  (Abb.  2,  Taf.  18). 

Natürlich  muß  dann  auch  das  Saugjohr  entsprechend  tief  herabgefuhrt  werden 
(Taf.  30).  Auch  versteht  man,  daß  aus  diesem  Grund  die  Sohle  des  Untergrabens 
eben  oder  doch  nur  mit  kleinstem  Gefalle  ausgeführt  und  daß  die  Länge  des 
Grabens  so  kurz  wie  möglich  gemacht  wird,  zumal  die  Baukosten  fiir  ihn  bei 
gleicher  Länge  höher  auszufallen  pflegen  als  für  den  Obergraben. 

Zu  Beginn  des  Untergrabens  bringt  man  zwei  Nuten  an,  die  bei  Reparaturen 
an  der  Turbine  Dammbalken  aufnehmen  und  die  Abdichtung  der  Turbinenkammer 
bzw.  des  Saugrohrs  gegen  das  Unterwasser  ermöglichen. 

')  Herschel,   Der  Nutzen  des  GenUlsvermehrers  bei  Wasserkraftanlagen.     Turbine  19 10,  S.  225. 
»'  REn>fDL.  Z.  g.  T.,  191 1,  S.  276. 


496 


Sechster  Teil.     Konstruktionslehre  der  Zentripetal-VoUturbinen  (Francis-Turbinen;. 


F.  Zuführung  des  Wassers  zum  Leitrad  und  Aufbau 

der  Turbinen. 

I.   Offene  und  halboffene  Turbinen. 

1.  Allgemeines. 

Bei  niedrigem  Gefälle  bildet  die  offene  Turbinenkammer  die  Regel.  Sie  ist 
dadurch  gekennzeichnet,  daß  die  Turbine  in  einer  offenen  Wasserkammer  sitzt 
und  nach  Abschützen  des  Wassers   unmittelbar  zugänglich  wird  (z.  B.  Taf.  20). 


Abb.  619.     Zwillingsturbine  Gullspang.     (Z.  g.  T.,  19 10,  S.  83.) 

Horizontalturbine  mit  Unterstützung  des  Leitraddeckels.     (Großer  Schaufelspalt!) 

//  =  20  m,    A^=  4000  PS.,    n  =  250,    ns  =  265. 

Man  wendet  den  offenen  Einbau  zweckmäßig  bei  kleinen  Leistungen  bis  4  m,  bei 
großen  bis  10  m  Gefälle  an.  Doch  findet  man  auch  Ausnahmen,  wie  z.  B.  Abb.  619 
und  besonders  620  zeigen,  wo  man  den  zugänglichen  und  durch  geringe  Wasser- 
geschwindigkeiten ausgezeichneten  offenen  Einbau  durch  einen  Eisen-  bzw.  Eisen- 
betonzylinder gewahrt  hat,  während  man  z.  B.  in  Taf.  30  bei  8  m  Gefalle  die 
bequeme  Aufstellung  der  geschlossenen  Turbine  andern  Rücksichten  vorgezogen 
hat.     Ausschlaggebend    ist   hier    neben    wirtschaftlichen    Erwägungen    über    die 
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Abb.  620.     Anlage  Kallwaug  (Andkitz),     (Aus  Z,  g.  T.,  1911, 
//=iim,    .V=6oPS.,   «  =  580,    »,=  159. 


Abb.  621.     Aolagc  Gntach  [Ausgleichscbaeht;  E.W.  C,     (Aus  Z.  g.  T.,  1911,  S.  3jS.) 
M  ■=  8,15 — 9,52  in,   N  ^  155—76  PS.,   B  =  300  m  [Länge  der  Rohrleitung  900  m;. 
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jeweiligen  Kosten  der  Betonarbeiten  oft  die  Frage  der  Regulierung,  denn  die 
geringe  Bewegungsenergie  der  offenen  Zuleitung,  verbunden  mit  der  Eigenschaft 
des  Wasserspeichers  bei  geräumigen  Turbinenkainmern  erleichtert  die  automatische 
Regulierung  in  der  günstigsten  Weise  (Abb.  621}. 


Abb.  62J.     Kegliuktarbine.     Maßslab   1:115.     (Ans  Z-g-T.,  1913,  8.125.) 
Ä'  =  6,1  — 11,9  m,    X  =  :oooo  PS.,    11  =  57,7,   Raddurchmesser  =  4,91  m. 

Soll  der  ganze  Vorteil  des  offenen  Einbaus  voll  zur  Geltung  kommen,  so  muO 
die  Turbinenkammer  nach  Abschiitzen  des  Wassers  leicht  zugänglich  und  ge- 
räumig, hell  und  trocken  sein,  so  daß  das  Nachsehen  der  Turbinen,  sow-ie  die 
Ausfuhrung  kleiner  Reparaturen  ungehindert  möglich  ist.  Die  hierfür  aufgewendeten 
Kosten  machen  sich  durch  eine  verlängerte  Lebensdauer  der  Anlage  wohl  bezahlt. 


Abb.  623.     Grundriß  der  Anlage  Keokuk.     Maßslab  i :  500. 
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Zur  Trockenlegung    faßt    man    das    durch    die   EinlaßschUtze    hindurchtretende 
Siclcerwasser    in    einem    kleinen   Gerinne    (S.R.    Abb.  627,    S..500)    zusammen 
und  fuhrt  es  durch  ein 
eigenes  Auslal3ventil  ab 
{Taf.i4). 

Erwünscht  ist  es,  dem 
Tageslicht  dadurch  leich- 
ten Zugang  zu  gewähren, 
daO  ein  möglichst  voll- 
ständiges Abheben  der 
Decken  vorgesehen  wird 
(Taf,  20  lind  Abb.  625). 
Die  letzteren  müssen 
gleichzeitig  dem  Kran  ein 
ungehindertes  Einbrin- 
gen auch  der  größten 
Masch  inenteil  e  gewähren 
'vgl.  Abb.  595,  S.  485)- 

Ist   man   seitlich  im 
Raum    beschränkt    und 
gestattet     eine    geringe 
Wassertiefe     über    dem 
Leitrad      auch     keinen 
freien  Wasserzutritt  von 
rückwärts ,     so    wendet 
man  bei  Vertikalturbinen 
mit  Vorteil   den   spiral- 
förmigen ZufluD  an,  der  in  Taf.  17  und 
in  Abb.  2,  Taf.  18,  im  GrundriO  dar- 
gestellt   ist.     Besonders    günstig    hat 
sich  dabei  ein  möglichst  dichter  Ab- 
schluß    durch     das     Hörn     bewährt. 
Dadurch   wird    an   dieser  Stelle   eine 
dem  Turbinendrehsinn   entgegen   ge- 
richtete  Wasserbewegung  vermieden, 
die  sich  sonst  infolge  des  Druckabfalls 
im  spiralförmigen  Zulauf  einzustellen 
sucht.     Dabei  darf  auf  die  gewaltigen 
Dimensionen   der  Keokukturbine  hin- 
gewiesen werden,  die  in  den  Abb.  622 
bis  624  dargestellt  ist. 

Für  Horizontalturbinen    hat   Hal- 
LlNGER  "i  die  Aufstellung  nach  Abb.  625 
erfunden,  bei   der  der  Leerlaut   zur  Raumersparni 
Decke  über  die  Turbinenkammer  gelegt  ist. 

■)  I).  R.  P. 


Abb.  624.     Aufriß  der  Anlage  Keokuk.     Maßstab   i 


Abb.  625.     Turbine neinbau  nach  Hallinger. 

mit  Hilfe  einer  abnehmbaren 
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Niedriger  Wasserstand  über  dem  Leitrad  bringt  die  Gefahr  der  Lufttrichter- 
bildung mit  sich,  die  nicht  nur  den  Wirkungsgrad  der  Anlage  schädigt,  sondern 
auch  durch  ihr  Geheul  unliebsames  Aufsehen  erregt. 

Genau  zahlenmäßige  Angaben  über  die  erforderliche  Druckhöhe /^  (Abb,  629, 
S.  502)  lassen  sich  dabei  schwer  machen,  man  darf  aber  ^agen,  daß  die  Neigung 
zur  Trichterbildung  groß  ist: 

I .  Wenn  die  Turbinen- 
kammer groß  und  ge- 
räumig ist. 

Wenn  ihr  das  Wasser  aus 
einem  Gerinne  kleineren 
Querschnitts  mit  großer 
Geschwindigkeit  zuge- 
führt wird ,  besonders, 
wenn  die  Zuführung  ex- 
zentrisch erfolgt. 
Wenn  die  LeitradÖfTnun- 
gen  groß  sind  und  wenn 
sie  mit  großer  Geschwin- 
digkeit durchflössen  wer- 
den. 

Unter  solchen  Umständen  haben  Anlagen  schon  Lufttrichterbildung  gezeigt, 
wenn  -7/  <C  0,35  (vgl.  Abb.  632,  S.  504)  wurde.     Ein  Schulbeispiel  dafiir  ist  die 


Abb.  616.     Turbine  mit  Schild  gegen  Trichterbildung. 


Abb.  627.      Halboffen 


Anlage  JANNOWITZ  [Hh  =  4,25),  bei  der  sich  mit  großer  Kegelmäßigkeit  sehr  starke 
Luftwirbel  einstellen,  sobald  der  Ober  Wasserspiegel  auf  i,z  m  über  die  Leifrad- 
oberkaiite  gesunken  war. 

Umgekehrt  kann  man,  wenn  das  Wasser  dem  Leitrad  mit  hoher  Geschwindig- 


keit und  ohne  Kichtungswechsel  2 

niedriger  gehen. 


geführt  wird,   mit 


ä; 


f  0,25  und  noch  viel 
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Ein  einfaches  Hilfsmittel  gegen  die  Lufttrichter  bildet  das  Einbringen  eines 
Schildes  unter  der  Wasseroberfläche,  wie  er  in  Abb.  626  durch  A  dargestellt  ist. 
In  neuester  Zeit  bildet  man  diesen  Schild  als  Decke  der  Turbinenkammer  aus 
•tauchende  Decke»),  Dadurch  kommt  man  zum  halboffenen  Einbau  [vgl. 
Abb.  627},  der  eine  groOe  Freiheit  in  der  Aufstellung  der  Turbine  mit  sich  bringt 
und  sich  daher  bei  niedrigem  Gefälle  bestens  bewährt  hat.  Es  besteht  kein  Be- 
denken, mit  ihm  sogar  eine  Heberwirkung  zu  verbinden,  Abb,  628,  die  gestattet, 
die  Turbine  auch  bei  niedrigstem  Gefälle  über  dem  Unterwasser  aufzusteüen  und 


Abb.  6zS.     HcbeituTbiDe  mit  Luftabsaugung  nach 
[Aus  Z.g.T,,  1913,  S.  84.5 

die  Höhenlage  einer  horizontalen  Welle  dem  Niveau  der  Arbeitsmaschinen  anzu- 
passen. Abb.  4,  Taf  28,  bringt  eine  bemerkenswerte  Ausführung  dieser  Art  von 
Escher  Wyss  (Amperwerke),  bei  der  das  Absaugen  der  Luft  durch  die  Entlüftungs- 
schächte besorgt  wird,  die  bei  genügend  angestiegenem  Wasserspiegel  durch 
Schwimmer  geschlossen  werden,  um  weiteren  Wasserverlust  zu  vermeiden. 

Derartige  Turbinen  laufen,  was  aber  unwesentlich  ist,  nicht  so  rasch  an  als 
solche  mit  gjrolJem  Druckgefalle  /Ij.  Bedenklicher  ist,  daß  durch  die  Heber- 
wirkung Luft  ausgefallt  wird  (vgl.  S.  20),  wodurch  der  Wirkungsgrad  der  Turbinen 
leidet.  Oesterlkn  hat  hierüber  Versuche  veröffentlicht'),  bei  denen  auch  das 
Voithsche  Patent  der  Luftabsaugung  aus  dem  Heber  durch  das  Spaltwasser  be- 
schrieben ist. 

',  Z.g.T.,   (913,  S.82fr. 
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2.  Einbau  in  die  Turbinenkammer. 

a)  Die  einfache  vertikale  Turbine. 

Bei  vertikaler  Welle  ist  der  übliche  Einbau  durch  Abb.  629  (vgl.  Taf.  14)  ge- 
kennzeichnet. Die  Höhe  des  Kammerbodens  K,B,  soll  höher  liegen  wie  der  höchste 
Unterwasserspiegel.  Danach  ergeben  sich  z.  B.  die  größtmöglichen  Durchmesser 
D  einer  Turbine  vom  Breitenverhältnis  B\D  =  0,375  ^^ich  Hansen  zu 

Hn  =  500     750     1000     1250     1500     2000     2500     3000     3500     4000 
Z^  =  400     650       900     iioo     1350     1850     2250     2700    3200     3650 
Ä/^j„  =  230     370       510      620       770     1050     1250     1470     1740     2000. 

Erscheint  dabei  die  Höhe  Hd  in  ihrem  Kleinstwert  nicht  mehr  genügend  die 
erwähnte  Trichterbildung  auszuschließen,  so  hat  man  früher  wohl  das  Leitrad 
teilweise  in  das  Unterwasser  gesetzt  (Abb.  630)  und  die  trockene  Zugänglichkeit 
durch  Anbringung  der  Stufen  St  gewahrt. 


Äö. 


^  St 


V 


Abb.  629.  Normaler  Einbau  der  Vertikalturbine.         Abb.  630.     Anormaler  Einbau  der  Vertikalturbine. 

Heute  zieht  man  in  solchem  Fall  den  oben  erwähnten  halboffenen  Einbau  oder 
den  anschließend  beschriebenen  Hebereinbau  vor  (vgl.  auch  Abb.  12,  S.  20). 

Ist  das  Gefälle  hoch  genug,  so  befolgt  man  wohl  die  alte  Regel,  die  Turbine 
in  die  Mitte  des  Gefälles  zu  setzen,  wodurch  das  Anlaufen  der  Turbine  rascher 
erfolgen  kann.  Wichtiger  sind  aber  Erwägungen  über  die  zweckmäßige  und  billige 
Herstellung  des  Turbinenhauses  mit  den  Transmissionen.  Je  höher  die  Turbine 
gesetzt  wird,  um  so  kürzer,  billiger,  vor  allem  leichter  wird  die  Turbinenwelle, 
um  so  länger  aber  das  Saugrohr,  und  damit  die  gesamte  der  automatischen  Regu- 
lierung schädliche  Bewegungsenergie  des  strömenden  Wassers;  denn  die  Wasser- 
geschwindigkeit in  dem  letzteren  ist  naturgemäß  größer  als  die  in  der  Kammer. 

Bei  betoniertem  Saugrohr  setzt  man  den  Leitraduntersatz  unmittelbar  auf  den 
einbetonierten  Mauerring  (Abb.  630  u.  Taf  14),  der  öfters  gleichzeitig  den  Regulier- 
antrieb trägt. 

Bei  kleinen  Wassermengen  und  höherem  Gefälle  ist  das  Blechsaugrohr  vor- 
zuziehen. Es  ist  dann  billiger  als  das  betonierte  Saugrohr  und  veranlaßt  geringere 
Reibungsverluste.  In  diesem  Fall  setzt  man  den  Mauerring  wohl  zimächst  auf 
I-Träger  (Abb.  629),  die  gleichzeitig  den  gewölbten  Boden  der  Turbinenkammer 
aufnehmen  (vgl.  Abb.  2,  Taf.  15). 
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Das  Hauptlager  der  Turbinenwelle  wird  stets  zugänglich  ins  Freie  gelegt.  Im 
Wasser  befindet  sich  das  Lager  am  Leitraddeckel  [L,L.  Abb.  629)  oder  an  einem 
Tragkreuz  im  Saugrohr;  das  letztere  Lager  hat  nur  unbedeutende  Kräfte  aufzu- 


/ 


-J 


Abb.  631.  Anlage  Guben  (Hansenwerk}.    Offene  vertikale  Turbine  mit  Kegelraduntergriff  und  Eisschütze. 

H  =  4,5  m,    A"  =  1200  PS. 

nehmen,  und  sollte,  wenn  es  am  Leitraddeckel  angeordnet  ist,  entweder  durch  eine 
Stopfbüchse   (Abb.  629)  (vgl.  Abb.  631),    oder  durch    eine  aufgesetzte  Luftröhre 
(Abb.  I  u.  2,  Taf.  15)  vor  dem  Durchsaugen  von  Wasser  geschützt  werden. 
Abb.  63 1  zeigt  den  offenen,  vertikalen  Einbau  mit  Eisschütze. 

b)  Die  mehrfache  vertikale  Turbine. 

Dieselbe  hat  (vgl.  Abb.  i  u.  2,  Taf.  18,  Abb.  i,  Taf.  26)  eine  oft  beträchtliche 
Bauhöhe.  Der  Grundsatz  ihrer  völligen  Erhebung  über  das  Unterwasser  kann 
daher  nur  noch  bei  entsprechend  hohen  Gefallen  erzielt  werden  und  ist  in  der 
Tat  bei  hervorragenden  Anlagen  (Rheinfelden,  Betznau,  Hagneck)  fallen  gelassen 
worden.  Zum  Nachsehen  und  Reparieren  solcher  Turbinen  ist  man  dann,  wenn 
nicht  Taucher  oft  unter  Lebensgefahr  eine  meist  unbefriedigende  Arbeit  leisten 
sollen,  auf  das  lästige  Auspumpen  angewiesen,  nachdem  das  Unterwasser  durch 
Dammbalken  von  der  Turbine  abgeschützt  worden  ist.  Man  hat  diesen  Unzu- 
länglichkeiten, zu  denen  noch  eine  meist  schwierige  Montage  mit  Unzugäng- 
Hchkeit    der    unteren   Lager    nicht    als    kleinster   Nachteil    hinzukommt,    durch 
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die  Raumersparnis  im  Maschinenhaus  rechtfertigen  wollen.  Nach  meiner  An- 
sicht überwiegen  aber  in  allen  Fällen,  wo  das  Gefalle  nicht  die  hohe  und  zu- 
gängliche Aufstellung  der  Turbinen  mühelos  ermöglicht^  die  oben  erwähnten 
Nachteile  die  Vorteile  kleinen  Raumbedarfs  ganz  erheblich,  zumal  auch  die  Bau- 
kosten einer  mehrfachen  vertikalen  Turbine  recht  beträchtlich  ausfallen. 

Es  erscheint  mir  deshalb  richtiger,  nur  soviele  Laufräder  anzuwenden,  als  noch 
über  dem  Unterwasser  mit  guter  Zugänglichkeit  aufgestellt  werden  können.  (In 
Abb.  6 1 1 ,  S.  49 1  z,  B.  schneidet  das  Unterwasser  mit  dem  unteren  Leitraddeckel 
ab.  Den  Durchmesser  des  oberen  Leitraddeckels  hatte  Verfasser  zur  Vermeidung 
von  Trichterbildung  vergrößert.)  Die  Kosten  des  Generators  werden  dann  durch 
die  entsprechend  kleinere  Drehzahl  zwar  erhöht,  größtenteils  aber  durch  die  ein- 
fachere Bauart  der  Turbine  wieder  eingebracht  und  machen  sich  durch  die  größere 
Betriebssicherheit  reichlich  bezahlt. 

Oder  aber  man  geht  zur  horizontalen  Bauart  über,  die  zwar  etwas  größeren 
Platzbedarf  hat,  dafür  aber  durch  mancherlei  Vorzüge  vor  der  vertikalen  Bauart 
ausgezeichnet  ist. 

Abb.  I,  Taf.  i8  zeigt  eine  Zweifachturbine  mit  getrennten  Betonsaugrohren. 
Bei  normalem  Unterwasser  kann  die  Turbinenkammer  durch  Schließen  der  Einlaß- 
schütze trocken  gelegt  werden. 

Abb.  2  zeigt  eine  stehende  Zwillingsturbine  mit  spiralförmigem  Zulauf  in  Beton. 
Der  Saugrohrdoppelkrümmer  ist  gleichfalls  vollständig  in  Beton  ausgeführt.  Be- 
merkenswert ist  bei  Abb.  2  noch  die  hydraulische  Entlastung  des  Spurlagers.  Bei 
dem  unteren  Laufrad  sind  die  üblichen  Wasserlöcher  fortgelassen,  was  schon  an 
sich  eine  kleine  Entlastung  des  Lagers  bedingt.  Außerdem  ist  der  Deckelraum 
des  unteren  Laufrads  noch  mit  dem  Spiralgehäuse  in  Verbindung,  wodurch  je 
nach  dem  Gefälle  eine  Entlastung  bis  zu  13,5  Tonnen  erzielt  wird. 


c)  Die  einfache,  horizontale  Turbine. 

Dieselbe  verlangt  für  offenen  Einbau  ein  etwas  größeres  Gefalle  als  die  ent- 
sprechende vertikale  Turbine,  in  dem  Maß,  als  der  äußere  Leitraddurchmesser 
größer  ist  wie  die  Leitradbreite.     Wie  klein  Hj.^.  (Abb.  632)  mit  Rücksicht  auf 

Lufttrichterbildung  ge- 
nommen werden  darf, 
hängt  auch  hier  wesent- 
lich von  den  Einlauf- 
bedingungen des  Was- 
sers ab  (vgl.  S.  500). 

Durch  die  Forderung, 
daß  das  Leitrad  über 
dem  Unterwasser  liegen 
soll,  ist  mit  der  Höhe 
Hd  '  für  ein  bestimmtes 
Gefälle  //«  der  größte 
Leitraddurchmesser  und 
gleichzeitig  die  Lage  der 

Abb.  632.     Ilorizontalturbine  mit  Krümmer  im  Haus.  Turbinen  welle   gegeben. 


UW,& 
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So  ergibt  sich  nach  Ausführungen  von  Briegleb,  Hansen  &  Co.  Abb.  633 
für  eine  Turbinengattung,  bei  der  der  äußere  Leitraddurchmesser  - —  1,5  X  Lauf- 
raddurchmesser D  ist,  die  größtmögliche  Turbine  mit 
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Abb.  633,     Offene  Turbine.     Krümmer  im  Haus.     .;llinse[i«erk,l 

Reicht  das  nicht  aus  oder  soll  die  horizontale  Turbinenweile  höher  gelegt 
werden,  so  benutzt  man  auch  hier  den  S.  501  erwähnten  halboffenen  Einbau  bzw. 
die  Turbine  mit  Heberwirkung. 
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■  Der  offene  Einbau  der  einfachen  horizontalen  Turbine  wird  nach  der  Lage 
des  Krümmers  unterschieden.  Abb.  2,  Taf.  20  und  Taf.  21  zeigen  den  »Krümmer 
im  Haus«.  Dabei  läßt  sich  das  Leitrad  samt  Regulierung  in  besonders  zugäng- 
licher Weise  vom  Schacht  aus  montieren.  Auch  das  Einbringen  des  Laufrades 
samt  Welle  macht  von  dieser  Seite  meistens  keine  Schwierigkeit,  wenn  die  Stopf- 
büchse die  ganze  Welle  durchläßt. 

Baulich  nicht  gerade  schön  und  bequem  ist  die  Durchfuhrung  des  Saugrohrs 
durch  den  Maschinenraum.  Deshalb  zieht  man  es  meistens  vor,  den  Krümmer  in 
die  Turbinenkammer  zu  legen  (Abb.  i,  Taf.  20,  Taf.  22  u.  Abb.  2  u.  4,  Taf.  26), 
wodurch  auch  der  Vorteil  erreicht  wird,  daß  das  im  Wasser  befindliche  Lager 
weniger  belastet  wird,  oder  noch  besser,  daß  man  das  Laufrad  freitragend  anordnen 
kann,  wodurch  die  Widerstände  im  Saugrohr  wesentlich  vermindert  werden  und 
das  unzugängliche  Endlager  ganz  ausgeschaltet  wird  (vgl.  Abb.  602,  S.  486]. 

d)  Die  mehrfache,  horizontale  Turbine. 

Der  horizontale  Einbau  ist  der  mehrfachen  Turbine  wesentlich  günstiger  ak 
der  vertikale  Einbau.  Die  Teilung  der  Wassermenge  vermindert  den  Durchmesser 
des  Leitrades  und  erleichtert  dadurch  die  Aufstellung  über  Unterwasser  auch  bei 
kleinem  Gefälle.  Auch  die  Zugänglichkeit  der  innen  liegenden  Lager  läßt  sich 
unschwer  erzielen  und  wird  bei  größeren  Anlagen  durchw^  ausgeführt;  früher 
durch  eigene  Tunnelbauten  (vgl.  5,  Abb.  15,  S.  22),  neuerdings  mehr  durch  Blech- 
gehäuse (Taf.  23  u.  Abb.  2,  3  u.  4,  Taf.  28),  die  der  Montage  geringere  Schwierig- 
keit und  der  Wasserströmung  geringeren  Widerstand  darbieten. 

Sind  die  inneren  Lager  nicht  zugänglich,  was  bei  kleinen  horizontalen  Mehrfach- 
turbinen immer  noch  die  Regel  bildet  (Abb.  3  u.  5,  Taf.  20  u.  Abb.  i,  Taf.  31), 
so  stellt  sich  die  Montage  ähnlich  wie  fiir  die  einfache  Horizontalturbine  mit 
Krümmer  im  Schacht. 

Sind  die  Lager  aber  an  Zugangsschächte  angebaut,  so  macht  es  mehr 
Schwierigkeit,  einzelne  Leiträder  zu  ersetzen  und  das  Laufrad  zu  besichtigen.  — 
Die  in  der  Nähe  des  Mauerrings  liegenden  Maschinenteile  können  zwar  meist  durch 
diesen  hindurchgezogen  werden;  läßt  sich  der  Leitraddeckel  aber  nicht  in  der  ge- 
nannten Richtung  verschieben,  so  ist  es  sehr  wichtig,  die  Leitradschaufeln  auch 
bei  feststehenden  Leitradringen  einzeln  herausnehmbar  auszufuhren. 

Eine  andere  Lösung  zeigt  die  Zwillingsturbine  des  Elektrizitätswerks  Tübingen 
(Taf.  23).  Hier  ist  der  Leitraddeckel  zweiteilig  ausgeführt  und  über  einen  eigenen, 
rotationsförmigen  Lagerkörper  gestülpt.  Er  kann  daher  nach  Lösen  der  Dreh- 
bolzenschrauben aus  den  Bolzen  herausgezogen,  dann  geöffnet  und  entfernt 
werden,  wodurch  genügend  Raum  entsteht,  auch  einzelne  Leitschaufeln  von  ihrem 
Bolzen  abzuziehen.  Zur  Entfernung  der  Laufräder  aber  ist  der  Saugrohrkrümmer 
selbst  zweiteilig  gemacht  Er  kann  nach  entsprechender  Lösung  und  Verschiebung 
des  Leitraduntersatzes  entfernt  werden,  wodurch  das  Laufrad  mit  der  Welle  frei- 
liegt. Die  letztere  kann,  wenn  die  Laufräder  losgekeilt  sind,  nach  vorn,  und  nach 
Entfernung  des  hinteren  Laufrades  eventuell  auch  nach  hinten  durch  die  Lager- 
untersätze hindurch  gezogen  werden.  Natürlich  sind  die  entsprechenden  Lager 
selbst  vorher  zu  entfernen,  was  aber,  da  sie  als  Drehlager  nach  Abb.  5  bis  8, 
Taf.  42  ausgeführt  sind,  keine  Schwierigkeit  macht. 
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Werden  die  Leitschaufeln  mittelst  langer  Lenker  bewegt  (vgl.  Abb.  ig,  S.  23 
u.  Taf.  13),  deren  Antrieb  durch  einen  die  Welle  eng  umschlieOenden  Ring  erfolgt, 
so  wird  die  Welle  durch  einen  getrennt  ausgeführten  Mauerkasten  hindurch  geführt 
Abb.  I,  Taf.  31,  denn  eine  Absperrung  des  Mauerrings  durch  den  Leitraddeckel 
verbietet  sich  infolge  der  Löcher  des  Deckels,  durch  die  der  Angriff  der  Leitrad- 
schaufeln erfolgt. 

n.  Geschlossene  Turbinen. 
1.  Allgemeines. 

Geschlossene  Turbinen  werden  heutzutage,  der  sicheren  Leerung  wegen,  fast 
nur  noch  mit  liegender  Welle,  d.  h.  in  horizontaler  Bauart,  ausgeführt.  Man  unter- 
scheidet dabei  die  Kessel- 
turbinen und  die  Turbinen 
mit  Spiralgehäuse.  Die  erste- 
ren  werden  mit  seitlichem 
Einlauf  (Abb.  634)  oder  mit 
axialem  Einlauf  als  >Frontal- 
turbinent  (Abb,  635)  ausge- 
führt. Der  Kessel  ist  größten- 
teils aus  Kesselblech  (Abb.  2, 
Taf.  31;  Taf.  32;  Abb.  2,  3 
u.  4,  Taf.  38)  seltener  aus  Guß- 
eisen (Taf.  29  u.  30;  Abb.  i, 
Taf,  38),  während  die  Spiral- 
gehäuse gelegentlich  zwar 
auch     aus     Schmiedeeisen, 

,T-  f  A  1,1,       »     •_  ■*'>*>■  Ö34.     Kesselturbine  mit  seitlichem  Eblsuf. 

I™-   "   "•   ^"l  A''"'-  »^   '"■  Au.  Z,  ,„0,  S.  .38,.] 

allgemeinen   aber  aus  UuO- 

eisen  [Taf.  33,  36,  37,  39;  Abb.  i  u.  3,  Taf.  40;  Taf,  41)  hergestellt  werden. 
Die  geschlossenen  Turbinen  werden  wirtschaftlich,  wenn  das  Gefälle  bei 
kleinen  Anlagen  über  4  bis  5  m,  bei  großen  über  10  m  steigt.  Ihre  Leit-  und 
Laufräder  sind  im  Betrieb 
nicht  so  zugänglich  wie 
die  der  offenen  Turbinen, 
dafür  kann  die  Lagerung 
jederzeit  leicht  besichtigt 
werden  und  auch  der  Re- 
guliermechanismus wird 
bei  bedeutenden  Anlagen 
neuerdings  ganz  auf  die 
Außenseite  des  Gehäuses 
gelegt  (Taf,  37;  Abb.  2, 
Taf  38);  man  muß  aber 
dann  die  früher  durch  die 

Drehboizen  bewirkte  Ver-  ^^b.  635.     Kes^lturbine  mit  axiaiem  Einlfluf  (Frontaltuibine). 

steifung  der  Leitradkränze  (Aus  7..,  1911,  S,  ia39.) 
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in  besonderer  Weise  ausfuhren  (vgl.  S.  447).  Wichtig  für  den  Wirkungsgrad  und 
fiir  die  automatische  Regulierung  der  geschlossenen  Turbine  ist  es,  die  Quer- 
schnitte der  Zuleitungen  zu  den  Gehäusen  und  die  der  Gehäuse  so  groD  zu 
machen,  als  wirtschaftlich  angängig  ist,  damit  Reibungsverluste  und  Trägheits- 
wirkungen der  bewegten  Wassermassen  auf  den  denkbar  kleinsten  Betrag  be- 
schränkt bleiben.  Aus  demselben  Grund  wird  man  auch  die  Leitungen  möglichst 
kurz  anordnen  und  gelegentlich  zwischen  Oberwasserkanal  und  Turbinen  eine  Art 
von  Wasserschloß  mit  kleinsten  Wassergeschwindigkeiten  einschalten. 

2.  Kesselturbinen. 

Taf.  iq  und  30  gibt  die  Konstruktionszeichnung  einer  einfachen  •Frontalturbine*. 
Man  erkennt  die  außerordentlich  leichte  Wasserführung  dieser  geschlossenen  Tur- 
binengattung, aber  auch  die  schwierige  Zugänglichkeit  des  vorderen  Lagers.  Bei 
größeren  Anlagen  ordnet  man  hierfür  einen  eigenen  Zugangs  seh  acht  an,  Im  Bei- 
spiel begnügt  man  sich  mit  der  Zuführung  einer  reichlichen  Schmierung  zu  dem 
Lager,  das  ähnlich  Abb,  4,  Taf.  47  ausgeführt  ist. 


Abb.  636.      Keäselturbine  Botnri]ue  (Hansenwerk).     ;Quer:ichm[t  s.  Abb.  5,  Taf.  32.) 

Die  leichte  Freilegung  der  Turbine  wird  hier  dadurch  gewährleistet,  daß  der 
vordere  Gehäuseteil  über  das  Zuleitungsrohr  hinweggezogen  werden  kann  und 
außerdem  zweiteilig  ausgeführt  ist. 

Die  Zuleitungsquerschnitle  zum  Leitrad  sind  reichlich  bemessen  und  der  Deckel 
des  letzteren  wird  durch  drei  Distanzbolzen  vom  Gehäuse  aus  zentriert.  Beachtung 
verdient  weiter  der  Regulierring,  der  der  Wasserführung  völlig  angepaßt  ist.  Er 
wird  einseitig  von  einer  Kurbel  aus  angetrieben  und  ist  zur  Verminderung  seiner 
»Zapfenreibung«  mit  Drehrollen  ausgerüstet, 

Abb.  I — 4,  Taf,  33  zeigen  die  Konstruktionszeichnung  einer  Zwillingsfroiital- 
turbine.  Das  vordere  Lager  ist  hier  durch  einen  Ein  Steigschacht  zugänglich 
gemacht.     Dieser   ist  so   ausgebildet,   daß   er   die  Wasserströmung  kaum   stört. 
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Die  Abb.  3  und  4  der  Taf.  38  zeigen  Aufnahmen  von  Zwillingsfrontalturbinen 
in  der  Montagehalle. 

Abb.  636,  sowie  Taf.  31  zeigt  mehrere  Abbildungen  von  Zwillingskesselturbinen. 
Die  Turbine  Abb.  2  hat  seitlichen  Wasserzulauf  und  getrennte  Saugrohre.  Die 
dadurch  bedingrte  große  Wellenlänge  zwingt  zum  Einbau  zweier  Lager  ins  Gehäuse, 
die  während  des  Betriebs  unzugänglich  sind.  Man  bringt  daher  neuerdings  meist 
den  Doppelkrümmer  im  Gehäuse  unter  (Abb.  4;  Abb.  5,  Taf.  32)  und  erspart 
dadurch  fast  immer  ein  Zwischenlager  (ähnlich  Abb.  i,  Taf.  31). 

Abb.  3,  Taf.  31  zeigt  eine  Kesselturbine  mit  stehender  Welle  und  mit  drei- 
maliger Umlenkung  des  Wassers  im  Saugrohr. 

Eine  Turbine  mit  kugelförmigem  Kessel  zeigt  Abb.  i,  Taf.  38. 


3.  Spiralturbinen. 

a)  Querschnittsermittlung  des  Spiralgehäuses. 

Eine  besonders  elegante  Ausführung  der  geschlossenen  Turbine  ist  die  Spiral- 
turbine, bei  der  das  Wasser  spiralförmig  (Abb.  i,  Taf.  35)  zugeführt  wird. 

Inwieweit  dabei  die  Bedingung  rundum  gleichartigen  EinflieOens  in  das  Leit- 
rad bzw.  in  das  Laufrad  erfüllt  werden  kann,  muß  der  Versuch  lehren.  Streng 
genau  ist  sie  schon  mit  Rücksicht  auf  die  verschiedenen  großen  Reibungs- 
verluste in  den  verschieden  langen  Strombahnen  (vgl.  Abb.  ^38)  nicht  einzu- 
halten ') ,  und  man  sollte  daher  die  Geschwindigkeiten  im  Spiralgehäuse  so 
niedrig  wählen^  als  es  sich  mit  Rücksicht  auf  die  Herstellungskosten  rechtfertigen 
läßt,  wozu  im  einzelnen  Fall  eine  wirtschaftliche  Überlegung  anzustellen   wäre. 

Hieraus  folgt  auch,  daß  der  an  sich  bestechende  Gedanke,  den  Leitapparat  der 
Turbine  durch  das  Spiralgehäuse  zu  ersetzen,  wegen  der  dabei  verlangten  hohen 
Wassergeschwindigkeiten  nicht  zu  empfehlen  ist  und  sich  in  der  Tat  auch  abge- 
sehen von  der  schlechten  Regulierbarkeit  bisher  nicht  bewährt  hat. 

Verzichtet  man  aber  auf  das  übliche  Leitrad  nicht,  so  fallen  die  genannten 
Schwierigkeiten  zum  größten  Teil  weg,  und  die  Berechnung  des  Spiralgehäuses 
wird  leicht  verständlich,  wenn  man  dabei  die  folgenden  Schritte  unterscheidet. 

Der  erste  Schritt  rechnet  damit,  daß  der  Zulauf  zum  Leitrad  so  reichlich  aus- 
geführt sei,  daß  Reibungsverluste  nicht  in  Frage  kommen.  Dann  fallen  die  Ausfluß- 
geschwindigkeiten aus  dem  Leitrad  Co  nach  dem  Energiegesetz  [Hd  +  -^  ^=  k\ 

\  ^g         ] 

gleich  groß  aus,  wenn  die  betreffenden  Öffnungen  ins  Freie  ausmünden  und  sich 

in  gleicher  Höhe  befinden. 

Auch  die  gleiche  Winkelrichtung  der  austretenden  Strahlen  und  damit  die 
zweite  verlangte  Beding^ung  für  den  rundum  gleichen  Zustand  wird  erfüllt  sein, 


I)  Ob  die  Bedingimg  rundum  gleichartigen  Einfließens  für  eine  reibungsfreie  Potentialströmung 
theoretisch  möglich  ist,  läßt  sich  aus  der  La-Placeschen  Differentialgleichung  mit  gegebenen  Rand- 
bedingungen nicht  ohne  weiteres  beantworten,  da  man  nach  ihr  für  irgend  einen  Querschnitt  der 
Strömung  nur  die  Normalkomponenten  der  Geschwindigkeiten  unter  £rf{lllung  der  Kontinuität,  oder 
ihre  Richtungen,  dann  aber  nicht  ihre  Größen  beliebig  wählen  kann.  Vgl.  hierzu  Enzyklopädie  der  math. 
Wissenschaften  II.  A,  7b.  H.  Burkhardt  u.  W.  F.  Meyer,  Potentialtheorie,  Randwertaufgabe  17,  S.  486. 
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sobald  die  Leitradkanäle  die  parallele  \yasserfuhrung'  der  Hauptströmung  mit  ge- 
nügender Sicherheit  erwarten  lassen.     Abb.  637  kennzeichne. diesen  Zustand. 

Führen  wir  nun  als  zweiten  Schritt  Laufrad  mit  Saugrobr  ein,  so  ändert  sich 
wegen  deren  zentrischen  Eigenschaften  an  obiger  Betrachtung  nichts,  nur  werden 
wir  durch  das  Saugrohr  von  der  horizontalen  Lage  der  Leitradkanäle  unabhängig: 
Soll  jetzt  das  Spiralgehäuse  mit  Rücksicht  auf  die  Herstellungskosten  und  auf 
die  unmittelbare  Überführung  der  im  Zuleitungsrohr  herrschenden  Geschwindigkeit 
zum  Leitrad  verengt  werden,  so  ist  ein  dritter  Schritt  auszufahren,  der  lediglich 
die  Frage  der-  Reibungsverluste  zu  behandeln  hat  Daß  mit  diesem  infolge  der 
ungleichen  Länge  der  Wasserbahnen  auch  ungleiche  Austrittsgeschwindigkeiten 
in  Kauf  genommen  werden  müssen,  wurde  schon  erwähnt.  Praktisch  wichtiger  ist, 
daß  dabei  möglichst  jede  Verzögerung,  bzw.  daß  jeder  plötzliche  und  nicht  eindeutig 
geführte  (vgl.  S.  iigflf.)  Richtungswechsel  des  Wassers  vermieden  werde. 

Das   muß   besonders   beim  Eintritt  in   die  Leitkanäle,    bzw.   bei   den  S.  515 

genannten  Spannschaufeln  be- 
achtet werden,  während  an  Stellen 
kleiner  Geschwindigkeit  eine  Ver- 
zögerung, besonders  wenn  sie 
allmählich  erfolgt,  weniger  schäd- 
lich ist. 

Zur  Bestimmung  der  frag- 
lichen Richtungen  geht  man  am 
besten  vom  Leitrad'  atis,  wo- 
bei man  in  Annäherurig  die 
angestrebte  Forderung  rundum 
gleichen  Ausflusses  zugrunde  legt. 
Mit  ihr  ist  die  Wassermenge  und 
damit  auch  die  Größe  und  Rich- 
tung der  Einlaufsgeschwindigkeit 

Abb.  637.    Weites  Spiralgehäuse  mit  gleichartigen  (Leitrad-)    ^Ür    jeden    Leitkanal    durch     die 

Ausflußquerschnitten.  Führung  der  Leitschaufeln  gleich 

und  gegeben. 
Für  die  weitere  Entwicklung  der  Wasserströmung  zum  Zuleitungsrohr  hin  wollen 
wir   uns    nun  zu   einer  schematischen   Orientierung  über  das  Strömungsbild  als 
nächsten  Schritt   die  die  Leitschaufeln  begrenzenden  Wände  bis  zum  Rand  des 

« 

Spiralgehäuses  fortgesetzt  denken.  Dann  lassen  sich  leicht  die  Strömungs-  und 
Niveaulinien  einzeichnen,  die  nach  S.  157  die  ganze  Fläche  in  Quadraten  überdecken, 
und  man  erkennt  (Abb.  638)  ohne  weiteres,  welche  Formgebung  der  Begrenzung  des 
Spiralgehäüses  etwa  empfehlenswert  wäre,  um  dabei  Verzögerungen  möglichst  zu 
vermeiden.  Eiti  derartig  schmales  Spiralgehäuse  wäre  aber  hydraulisch  und  kon- 
struktiv unzweckmäßig. 

Deshalb  gehen  wir  noch  einen  Schritt  weiter  und  erweitern  die  Gehäusewände 
zu  einem  handlichen  rechteckigen  oder  noch  besser  zu  einem  runden  Querschnitt: 

Bei  ihrer  Berechnung  mußten  freilich  einige  Annäherungen  mit  in  Kauf 
genommen  werden,  die  am  einfachsten  aus  dem  Rechnungsbeispiel,  das  in  Abb.  639 
dargestellt  ist,  zu  entnehmen  sind.    Wir  gehen  dabei  wiederum  von  der  Annahme 
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aus, im  Laufradeintritt  herrsche  rundum  der  gleiche  Zustand;  danach  folgt  unmittelbar 
die  Meridiahgeschwindigkeit  V«,  =   ^    ,    und  im  Leitradeintritt  (Index/in  Abb,639) 

die  Meridiangeschwindigkieit  Cmi  =  -w — ~^  • 

In  unserem  Beispiel  ist  Z?  =  i,o  m,  Q  =  0,615  m^/sek,  B  =  0,185  m  ange- 
nommen, woraus  sich  c^^  zu  1,06  m/sek  und  mit  Bi=B  und  Z>/=  1,28  m 
r«^  =  0,827  m/sek  ergibt  Für  die  Formgebung  des  Spiralgehäuses  ist  nun  der 
Winkel  a/,  unter  dem  die  absolute  Wassergeschwindigkeit  den  Leitradkreis  vom 


Abb.  638.    Reibungsfreie  Strömung  im  Spiralgehäuse  konstanter  Breite  B. 

Durchmesser  Di  durchschneidet,  von  größtem  Einfluß.     Um  diesen  zu  studieren, 
sind  in   vorliegendem  Falle  vier  Annahmen  gemacht  worden,   wonach  sich  mit 


»/ 


^wr/ 


I.  «/=  15^ 

II.  a/  =  20° 

III.  «/=  25^ 

IV.  «/  =  30^ 


^///  =  3»o85  m/sek 
Cu^  =  2,270  m/sek 


^«/  =  1,776  m/sek 

Cj,^  ==  1,430  m/sek  ergeben  (Abb.  639). 

Weiter  wurde  angenommen,  daß  die  Zuströmung  des  Wassers  im  Gehäuse  dann 
am  günstigsten  erfolge,  wenn  jeweils  auf  konzentrischen  Kreisen  rundum- möglichst 
konstante  Drucke  sich  einstellen.  Demnach  mußte  das  Gehäuse  so  konstruiert 
werden,  daß  sich  die  Umfangsgeschwindigkeiten  nach  dem  Flächensatz  ändern 
können. 
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Zur  Durchführung  der  Rechnung  sind  dann  noch  drei  Punkte  hervorzuheben: 

I .  konnten  die  Reibungsverluste  nicht  berücksichtigt  werden,  da  die  durch  sie 
hervorgerufenen  Verschiedenheiten  der  Energiewerte  die  rundum  gleichen 
Eintrittsverhältnisse  im  Laufrade  auf  alle  Fälle  stören; 


Abb.  639.      Die   Begrenzungen   eines   Spiralgebäuses  von  rundem   Querschnitt  für  vier  verschiedene 

Leitradwinkel  «^, 

2.  sind  die  Querschnitte  des  Spiralgehäuses  der  Einfachheit  halber  jeweils  durch 
radiale  Ebenen  {a,  6,  c  .  .  .)  dargestellt.  Ihre  Durchflußgeschwindigkeiten 
werden  durch  die  Umfangskomponenten  der  absoluten  Geschwindigkeiten 
gemessen. 
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3.  mußten  am  Einlaufquerschnitt  des  Spiralgehäuses  einige  Störungen  in  Kauf 
genommen  werden,  die  durch  den  tangentialen  Anschluß  des  Einlaufstutzens 
und  die  konstruktive  Entwicklung  des  Spiralendes  hervorgerufen  wurden  und 
eine  kleine  Wasserverzögerung  im  Gefolge  haben  können.  Denn  man  kann 
darüber  im  Zweifel  sein,  ob  es  besser  ist,  den  Anschluß  (bei  Ausflihrung^IV) 
nach  den  Linien -X'^  oder  YY  auszuführen. 

Zur  Berechnung  der  Querschnitte  wurden  nun  zunächst  die  dem  Flächensatz 
entsprechenden  Geschwindigkeiten  c,,  (vgl.  S.  362)  für  die  Fälle  I — IV  in  Ab- 
hängigkeit vom  Durchmesser  (a,  6,  c  ,  .  .  in  Abb.  639)  aufgetragen. 

Auf  demselben  Durchmesser  wurde  auch  eine  beliebig  herausgegriffene  Zahl 
von  Querschnitten  eingezeichnet  und  es  wurde  für  einen  jeden  derselben,  durch 
Unterteilung  in  einzelne  Flächenstreifen,  die  den  entsprechenden  Geschwindigkeiten 
zukommenden  Durchflußmengen  berechnet.  Bei  Aufzeichnung  dieser  Querschnitte 
war  man  bestrebt,  die  Breite  B  möglichst  rasch  zu  vergrößern,  sowohl  um  die 
Meridiangeschwindigkeit  klein  zu  halten,  als  auch  um  den  hydraulischen  Radius 
des  Querschnitts  groß  zu  machen.  Damit  ergab  sich  z.  B.  für  den  durch  Rand- 
schraffur  hervorgehobenen  Querschnitt  c  im  Falle  IV: 


JF 

^"mittel 

^Q 

0,0119 

1,375 

0,0x64 

0,0340 

1,230 

0,0418 

0,0540 

1,080 

0,0583 

0,0672 

0,970 

0,0652 

0,0725 

0,880 

0,0638 

0,0725 

0,800 

0,0580 

0,0672 

0,730 

0,0490 

0,0520 

0,680 

0,0355 

0,0208 

0,662 

(2  = 

XJQ 

0,0x37 

F=  -1'-//'=  0,452  X 

s=  0,4017 

Aus  den  so  gefundenen  Wassermengen  wurden  schließlich  die  wirklichen  Lagen 
der  betreffenden  Querschnitte  nach  dem  Gesichtspunkt  berechnet,  daß  auf  gleichem 
Umfang  jeweils  gleichviel  Wasser  dem  Lauf-  bzw.  Leitrad  zuströmt.  So  bildete 
der  schraffierte  Querschnitt  gegenüber  dem  Eintrittsquerschnitt  einen  Zentriwinkel 
von  235**  (vgl.  Abb.  639),  während  dem  Anfangsquerschnitt  mit  Q  =  0,61$  m^/sek 
360**  entsprachen. 

Um  den  Verlauf  der  Querschnitte  deutlich  verfolgen  zu  können,  sind  sie  in 
Abb.  640  in  Abhängigkeit  vom  Umfang  aufgetragen.  Man  bemerkt  dabei  die 
Abnahme  der  F  bzw.  die  dem  Flächensatze  entsprechende  Wasserbeschleunigung 
nach  innen. 

Durch  die  Annahme  des  Winkels  er/  ist  auch  gleich  die  Richtung  der  Spann- 
schaufeln festgelegt,  deren  Ende  mit  «/  zusammenfällt,  während  der  Anfangs- 
winkel a,  aus  den  entsprechenden  c^^  und  Cu^  zu  berechnen  ist.  Die  Abb.  639 
zeigt  Spannschaufeln  für  Fall  I  und  IV. 

Der  Übergang  vom  Spiralgehäuse  in  den  Zulauf  führt  dann  ziemlich  rasch  auf 
annähernd  konstante  Geschwindigkeiten,  deren  Mittelwerte  sich  in  unserm  Beispiel 
bei  konstantem  Querschnitt  für  die  Fälle  I — IV  im  Querschnitt  AA  z\x 


C  am e  r  e  r ,  Wasserkraftmascbinen. 
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mit 


Ce  =   2,05 
Ae  =  21,5 


1,43       i)02  5       0,792  m/sek 
10,3         5,34         3,2*^/0 


ergeben. 

In  dem  durch  .VA' bzw.  FF  begrenzten  Zulaufstutzen  von  kreisförmigem  Quer- 
schnitt, der  im  allgemeinen  als  Einlaufquerschnitt  angesprochen  wird,  ergibt  sich 
eine  weitere  Verringerung  von  x^;  z.  B,  für  Fall  IV  /'^  auf  2,58  bzw.  2,43  °/o. 


/TT^A  Irr 
07-700 

Oß-öOO 


4>  ^    /J>  1^  ZZ5^  2^'  3fß'  360'  m 


Abb.  640. 

In  der  Praxis  findet  man  für  x^  außerordentlich  verschiedene  Werte,  was  ein- 
mal in  der  Unsicherheit  der  Konstrukteure  gegenüber  der  Berechnung  der  Quer- 
schnitte und  der  Reibungsverluste,  dann  aber  auch  darin  begründet  ist,  daß  für 
die  Dimensionierung  der  anschließenden  Zuleitungen  andere  Gesichtspunkte  maß- 
gebend sind  (S.  121),  als  für  die  der  Turbinenquerschnitte,  da  für  die  erstehen 
infolge  ihrer  gegebenen  Gesamtlänge  das  Ähnlichkeitsgesetz,  das  wir  bei  der 
Turbinenkonstruktion  (S.  293)  kennen  gelernt  hatten,  versagt. 

So   hat  die  Anlage  Passburg   (Briegleb,   Hansen   &  Co.)   bei  //=6m, 

c,=  3,28  m/sek  oder  /.,=  — ''  ^r  =  9,1 4"/oi  die  Anlage  Raab  klamm  (Andritz)  mit 

//=  57  m,  c,  =^  2,83  m/sek  und  -a,  ==  0,72  ^/^ 
Pfarr  gibt    X,  =  3  ~  5  ^  7"/^  ') 
Thomann      x^  =  6  ^—  9  7o  (^#  •  <  5  '--^  6  m)  "). 
HONOLD  bei  Leitschaufeln 

mit  Bohrung  x,  =  3,2  ~  7,3 ""j^  {Ce<iio^i2  m) 
mit  Zapfen      x^  =  10^^  13°/^  (^^  <  lO'^^  12  m)  ^). 


I)  Pfarr,  2.  Aufl.,  S.  S4i- 

2j  Thomann,  S.  193. 

3)  HoNOLD,  Heft  II,  S.  147. 


F.   Die  Zuführung  des  Wassers  zum  Leitrad  und  der  Aufbau  der  Turbinen. 
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Sicherlich  darf  man  mit  x^  um  so  höher  gehen,  je  sorgfältiger  die  Überführung 
des  Wassers  in  das  Leit-  und  Laufrad  durchkonstruiert  ist,  was  auch  HoNOLD  für 
die  schlankeren  Leitschaufeln  mit  Zapfen  in  obigen  Zahlen  bewertet. 

Im  einzelnen  Fall  wird  aber  die  Wirtschaftlichkeit  der  Anlage  ausschlaggebend 
sein  und  ich  ziehe  daher,  da  die  Turbinenkosten  hierbei  im  allgemeinen  nicht  ins 
Gewicht  fallen,  die  kleineren  Werte  von  Pfarr  vor. 


b)  Konstruktive  Bemerkungen  zur  Spiralturbine. 

Früher  hat  man  auch  hier  durchweg  Leitschaufeln  mit  Bohrung  (S.  447)  ange- 
wendet, die  von  einem  innenliegenden  Ring  bewegt  wurden,  der  seinerseits  durch 
2  diametral  angeordnete  Hebel  mit  Steinen  oder  Lenkern  seinen  Antrieb  erfuhr 
(Taf.  34  u.  36).  Heute  verwendet  man  fast  durchweg  Leitschaufeln  mit  Zapfen 
;S.  450)  und  Außenregulierung  (Taf.  35  u.  37;  Abb.  i,  3  u.  4,  Taf.  39;  Taf.  40 
u.  41)),  wobei  neben  der  Zugänglichkeit  des  Reguliermechanismus  noch  der 
Vorteil  besteht,  daß  die  Leitschaufeln  schlanker  werden  und  daher  in  größerer 
Zahl  angeordnet  werden  können.  Dadurch  wird  nicht  nur  die  Regulierarbeit 
kleiner,  sondern  vor  allem  auch  der  äußere  Leitraddurchmesser,  der  für  die  Größe 
und  die  Kosten  des  Spiralgehäuses  von  entscheidender  Bedeutung  ist.  Von  diesem 
Durchmesser  an  ist  man  bestrebt,  die  Breite  B  möglichst  rasch  zu  erweitern,  um 
möglichst  bald  in  den  Bereich  kleinerer  Meridiangeschwindigkeit  und  in  den  des 

eigentlichen  Spiralgehäuses  zu  gelangen.  Die  Abb.  641 
zeigt  zwei  Musterbeispiele  für  kurze  [a)  und  lange  [b] 
Leitschaufeln. 


We/lenWf/e 


Abb.  641.     Gehäusequerschnitte  mit 
kuRer  [a]  und  mit  langer  Leitschaufel  [b]. 


Abb.  642.     Beanspruchung  der 
Spannschaufeln. 


Der  einzige  Nachteil  der  Leitschaufeln  mit  Zapfen  ist,  daß  ihre  Zapfen  nicht 
wie  die  Drehzapfen  der  Leitschaufeln  mit  Bohrung  zur  Versteifung  des  Gehäuses 
herangezogen  werden  können.  Deshalb  ist  es  schon  bei  kleinen  Gefällen  nötig, 
die  Wirkung  des  Wasserdrucks  durch  eigene  Spannschaufeln  (s.  Abb.  i,  Taf.  3 5)  abzu- 
fangen. Der  Wasserdruck  ist  z.  B.  für  die  erste  Spannschaufel  der  Abb.  642  gleich 
dem  gestrichelten  Segment  mal  Hd  •  y,   und  greift  annähernd  im  Schwerpunkt  5 

33* 
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desselben  an.  Die  Spannschaufel  aus  Gußeisen,  die  zur  Verhinderung  des  LosreiOens 
mit  breiten  Abrundungen  in  die  Gehäusewand  übergehen  soll,  (Abb.  642a),  darf  nicht 
mehr  als  120  kg/cm"  Spannung  aufnehmen.  Bei  hohen  Gefällen  durchbohrt  man 
deshalb  die  Schaufel  und  führt  einen  Bolzen  aus  Stahl  ein,  der  mit  800 — 1000  kg/cm' 
belastet  wird  (Abb.  643),  oder  man  begnügt  sich  mit  dem  Bolzen  allein  (Taf.  37). 

Bei  hohem  Druck  muß  das  Gehäuse  auch  bei  Schaufeln 
mit  Bohrung  eigens  verspannt  werden,  um  die  Drehbolzen 
M  und  Leitschaufeln  schlank  zu  erhalten  (Taf.  36). 


^ 


4^ 


Abb.  642a.     Schnitt  AB  durch  eine 

Spannschaufel  der  Abb.  642.  Abb.  643.     Darch  Bolzen  verstärkte  Spannschaufel. 

Die  VVasserreibung  im  Gehäuse  bringt  es  bei  Anwendung  des  Flächensatzes  mit 
sich,  daß  der  Lagendruck  am  Ende  der  Spirale  kleiner  ist  als  an  ihrem  Anfang. 
Dadurch  will  eine  Wasserströmung  durch  die  Öffnung  bei  X  der  Abb.  642  im  ver- 
kehrten Sinn  entstehen,  wie  der  eingezeichnete  Pfeil  andeutet.  Um  das  zu  ver- 
meiden, bringt  man  die  Nase  bei  X  möglichst  nahe  an  den  Leitschaufelbeginn 
heran  und  führt  sie  gleich  als  Spannschaufel  aus. 

Spiralgehäuse  mit  kreisförmigem  oder  nach  Abb.  2  u.  6,  Taf.  35  annähernd  kreis- 
förmigem Querschnitt  brauchen  außer  den  Spannschaufeln  keine  weitere  Versteifung. 
Nicht  so  diejenigen  mit  rechteckigem  Querschnitt,  die  fast  nur  noch  bei  kleinem 
Gefälle  für  große  Dimensionen  und  aus  Blech  ausgeführt  werden.  Sie  erhalten  T-Eisen 
nach  Taf  34  und  Abb.  2,  Taf  40  aufgenietet.  Taf  34  zeigt  außerdem  Versteifungs- 
bolzen. Eine  sehr  wirksame  Versteifung  tritt  aber  auch  dann  ein,  wenn  hier  wie  bei 
den  Krümmern  (Abb.  627,  S.  500)  eine  Trennungswand  zur  Ausführung  kommt. 

Für  die  Zugänglichkeit  bzw.  zum  leichten  Öffnen  der  Spiralturbine  empfiehlt 
es  sich,  die  Regulierung  auf  die  Krümmerseite  zu  legen,  so  daß  der  vordere  Deckel 
ungehindert  entfernt  werden  kann.  Bei  kleinen  Turbinen  macht  man  dabei  Leit- 
radkranz und  -deckel  aus  einem  Stück  (Taf  34).  Bei  großen  werden  sie  geteilt 
und  der  Deckel  erhält  wohl  auch  eine  Trennungsfuge  (Taf  37). 

Zur  Vermeidung  des  Axialschubes  werden  auch  Zwillings-  (Taf  37  u.  Taf  41, 
Abb.  i)  oder  Doppelspiralturbinen  (Taf.  33,  Abb.  5  u.  Taf  36)  ausgeführt,  die  gleich- 
zeitig eine  gelegentlich  erwünschte  Erniedrigung  der  spezifischen  Drehzahl  (vgl. 
S.  295)  besitzen, 

4.  Zuleitung  des  Wassers  zu  den  geschlossenen  Turbinen. 

Sie  erfolgt  im  allgemeinen  durch  genietete  Blech-  oder  geschweißte  Stahlrohre  mit 
Flanschen,  bei  kleinen  Ausführungen  gelegentlich  durch  Muffenrohre,  die  den  Vorteil 
leichten  Verlegens  und,  sofern  sie  aus  Guß  hergestellt  sind,  geringen  Röstens  besitzen. 

Krümmer  sollen  auch  hier  möglichst  große  Radien  aufweisen.  Gelegentlich 
hat  man  bei  großen  Dimensionen  auch  Scheidewände  eingeführt. 

Unmittelbar  vor  der  Turbine  hat  man  bei  langen  Leitungen  ein  eigenes  Ab- 
sperrorgan: Absperrschieber  oder  Drosselklappe  (vgl.  Abb.  i  u.  3,  Taf  33),  während 
man  sich  bei  kürzeren  Leitungen  mit  der  Schütze  am  Einlauf  begnügt.  Stets  ist 
die  Möglichkeit  völliger  Entwässerung  des  Gehäuses  vorzusehen  (Abb.  5,  Taf  33). 


G.   Die  Tarbinen welle  und  ihre  Lagerupg. 
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G.  Die  Turbinenwelle  und  ihre  Lagerung. 
I.  Befestigung  des  Laufrades  auf  der  Welle. 

Die  Befestigung  der  Nabe  des  Laufrades  auf  der  Welle  geschieht  meist  durch 
Keile  nach  den  gewöhnlichen  Normalien ').  Dabei  ist  durch  genaue  Bohrung 
und  genügende  Nabenlänge  dafiir  zu  sorgen,  daß  kein  Schlagen  des  Rades  eintritt. 
Die  Nabenlänge  /»  {Abb.  644)  darf  mit  Laufraddurchmesser  />,  Laufradbreite  B 
und  Wellendurchmesser  d^  etwa  zu  U"^  '/.»  (-Ö  +  2  5  +  5 a'»]  gewählt  werden. 
Günstig  ist  eine  Aussparung  der  Tragfläche,  die  bei  mittelgroOen  Ausfuhrungen, 


durch  geringes  Ausdrehen  (Abb.  644),  bei  größeren  durch  entsprechenden  Hohl- 
guß (Taf.  5)  erzielt  wird,  der  gleichzeitig  die  GuDspannungen  vermindert.  Die 
Keilnuten  müssen  soweit  durchgeführt  werden,  daD  eine  Entfernung  der  Keile 
ohne  Klemmen  erfolgen  kann  (Abb.  645).  Dies  zu  erleichtem,  wird  die  Turbinen- 
welle gelegentlich   in  der  Nabe  verdickt  {Abb.  646).     {Allmähliche  Überführung!) 

Bei  vertikaler  Anordnung  der  Welle  schützt  man  das  Rad  vor  dem  Herunter- 
gleiten durch  einen  in  die  Welle  eingelegten,  zweiteiligen  Ring,  wobei  wiederum 
scharfe  Kanten  dann  sorgfaltig  zu  vermeiden  sind,  wenn  der  betreffende  Teil  der 
Welle  noch  durch  andre  äußere  Kräfte  beansprucht  wird  {Abb.  647)- 

Der  Ring  wird  entweder  verschraubt  {Abb.  644)  oder  durch  einfaches  Über- 
stülpen der  Laufradnabe  zusammengehalten  (Abb.  647).    Vgl.  auch  Abb.  i,  Taf  15. 


■)  Hatte  191 1,  I,  S.  756. 
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Sehr  solide,  aber  kostspielige  und  daher  wenig  gebräuchliche  Befesttgungs- 
arten  sind  die  mit  Konus,  Feder  und 
Schraube  (Abb.  648) ,  oder  mittels  eines 
an  die  Welle  angeschmiedeten  Flansches 

{Abb.  649)- 


II.  Drehmoment  an  der  Turbinenwelle. 

Das  denkbar  größte  Drehmoment  erfährt  die  Turbinenwelle  dann,  wenn  der 
volle  Betrieb  durch  ein  unglückliches  Hindernis  plötzlich  gehemmt  wird.  Wir  sind 
aber  nicht  in  der  Lage,  die  Festigkeitsrechnung  den  in  solchen  Fällen  maßlos 
großen  Verzögerungskräften  anzupassen. 

Das  größte,  der  Rechnung  zugängliche  Drehmoment  tritt  vielmehr  dann  auf, 
wenn  die  Turbine  festgebremst  wird.  Es  beträgt  etwa  das  i,6fache  des  bei  nor- 
maler Drehzahl  auftretenden  Wertes  (vgl.  Abb.  444,  S.  335),  kann  sich  aber  natür- 
lich auch  nur  dann  einstellen,  wenn  der  Widerstand  an  der  Welle,  sei  es  durch 
eine  Bremse,  sei  es  durch  die  Arbeitsmaschinen  in  entsprechender  Größe  vor- 
handen iit. 

Mit  Rücksicht  auf  die  im  allgemeinen  ruhende  Torsionsbelastung  der  Turbinen- 
welle dürfte  die  zulässige  Drehspannung  an  sich  hoch  gewählt  werden  [FluOeisen 
k'd  ^  600  kg/cm",  Flußstahl  kj  ^=  900  kg/cm' ')].  Praktische  Ausführungen  nor- 
maler Anlagen  werden  aber  meist  erheblich  niedriger  belastet  (Briegleb,  Han- 
sen &  Co.  setzen  kd^  110  kg/cm',  hauptsächlich  um  die  elastischen  Deforma- 
tionen klein  zu  halten).  Eine  Durchbiegung  der  Welle  kann  leicht  zum  Schleifen 
des  Laufrades  im  Kranzspalt  führen  oder  den  Eingriff  der  häufig  angebrachten 
Kegelräder  stören.  Die  Verdrehung  einer  langen  Turbinenwelle  aber  ruft  bei 
raschen  Belastungsänderungen  Schwingungserscheinungen  hervor,  die  den  Regu- 
lator ungünstig  beeinflussen. 

III.  Axialbelastung  der  Turbinenwelle. 

Zur  Bewertung  der  Kräfte,  die  die  Turbinenwelle  in  axialer  Richtung  belasten, 
ist  eine  Betrachtung  anzustellen,  wie  wir  sie  auf  S.  14z  kennen  gelernt  haben. 
Danach  kommen  jeweils  mit  ihren  axialen  Komponenten  in  Frage: 

')  Hütte  191 1,  r,  S.  523. 


G.   Die  Toibinenwelle  und  ihre  Lagening. 


519 


a)  Die  aktiven  Kräfte  des  Wassers  im  Laufrad:    Gewicht-  und  Massenkräfte. 

b)  Das  Gewicht  von  Laufrad  und  Welle  mit  den  äuOeren  Kräften  (Gewicht 
eines  Kegelrades,  Zahndruckkomponente  u.  dgl.). 

c)  Die  auf  die  äußere  Oberfläche  und  die  Öffnungen  des  Laufrades  sowie  auf 
die  Welle  wirkenden  Drucke. 

Das  Wasser-  und  Radgewicht  kombiniert  mit  dem  Teil  der  auf  die  I^ufrad- 
öffnungen  und  auf  die  äußere  Oberfläche  des  Rades  wirkenden  Wasserdrucke, 
der  rein  von  der  Schwerkraft  stammt,  kann  durch  den  Abzug  des  Auftriebs  vom 
Gewicht  des  Laufrades  d.  h.  durch  Einführen  eines  um  i  verminderten  spezi- 
üschen  Material gew ich ts  berücksichtigt  werden. 

Danach  kommen  für  das  Laufrad  nur  noch  die 
Massenkräfte  des  Wassers  im  Laufrad  und  schließ- 
lich diejenigen  auf  die  äußere  Oberfläche  des  Rades 
wirkenden  Wasserdrucke  in  Frage,  die  durch  den 
Überdruck  im  Laufrad  und  die  Strömung  dieser 
Wassermassen  hervorgerufen  werden  und  eine  ge- 
nauere Betrachtung  erfordern.  Die  Massenkräfte  im 
Laufrad  ergeben  sich,  wenn  wir  die  sekundlichen 
Wassermassen  mit  den  Differenzen  multiplizieren  aus 
ihren  im  Laufrad  eint  ritt  und  im  Laufrad  au  stritt  auf- 
tretenden axialen  Wassergeschwindigkeiten.  Dabei 
sind  als  Ein-  und  Austrittsquerschnitte  die  durch 
Kranz-  und  Bodenprofil  gebildeten  Querschnitte  zu 
verstehen.  Im  allgemeinen  können  wir  die  Axial- 
geschwindigkeiten im  Eintritt  vernachlässigen,  wäh- 
rend für  die  Axialgeschwindigkeiten  im  Austritt  die 

im  Querschnitt  (Dl„  —dl)  '-  auftretenden  Meridian- 

4 
gesch windigkeiten  eingesetzt  werden  können.  Setzen 
wir  die  letzteren  gleich  c„, ,  so  ergibt  sich  die  Träg- 
heitskraft zu  2i^-^'^-c^,\ 


Abb.  650.     DurchfloßätBllen  der 

SpaltwassenncDge    mit    idealer 

Änderung  des  Dralls. 


Nehmen  wir  bezüglich  der  auf  die  Radoberfläche 
lAbb.  650)  wirkenden  Wasserdrucke  an,    der  Spalt 

bei  b  sowie  der  Durchlauf  bei  d  seien  verschlossen  und  die  äußere  Wassermasse 
sei  in  Ruhe,  so  würde  der  nach  abwärts  wirkende  Druck  auf  die  Laufradaußen- 
fläche einfach  gleich 

[h-K)  ■/■[Di-ai,]''  (511) 


einzusetzen  sein,  da  die  Änderungen  von  k,  und  A,,  soweit  sie  rein  von  der  Schwere 
stammen,  bereits  durch  Einfuhren  des  Auftriebs  berücksichtigt  wurden. 

Dieser  Ausdruck  stellt  das  Maximum  der  betreffenden  Drucke  dar  und  kann 
zu  einer  sicheren  Überschlagsrechnung  dienen.  Er  wird  dadurch  verringert,  daß 
eine  Wasserströmung  durch  a  und  l>  sowie  eine  durch  c  und  d  erfolgt,  die  an 
der  Rotation  teilnimmt. 
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Auf  diese  Rotation  sind  von  Einfluß 

1.  der  Drall  des  bei  a  und  c  durchtretenden  Wassers, 

2.  die  Reibung  des  Wassers  an  der  rotierenden  Außenwand    des   Laufrades 
und  der  ruhenden  Innenwand  des  Leitrades. 

Der  erstere  ist  für  die  durch  c — d  durchtretende  Spaltwassermenge  Qjd  beim 
Punkte  c  n-     ., 

S 
wenn  rc  den  betreffenden  Radius  und  Cu^  die  Umfangskomponente  der  absoluten 
Geschwindigkeit  darstellen. 

Cu^  ist  beim  Eintritt  in  den  Spalt  ^v»  Cu^  gewesen,  wird  aber  durch  die  Reibung 

am  stillstehenden  Leitradgehäuse  schätzungsweise  bis  auf  etwa  —  abnehmen. 

u 
Beim    zentripetalen  Weiterfließen   gegen    d  würde  der  Drall  r^  .  r  =  —  •  r^ , 

wenn  die  Reibung  an  den  Wänden  nicht  vorhanden  wäre,  konstant  bleiben,  d.  h. 
es   würde   c^  rasch  zunehmen   (Abb.  650),    bzw.   der   entsprechende  Druck,  mit 

-\~  h  z=L  konst.,  abnehmen. 

Das  verbietet  sich  nun  schon  deshalb  von  selbst,  weil  diese  Druckabnahme  ein 
Ausfließen  in  das  Saugrohr  unmöglich  und  damit  die  Wassermenge  Qjd  sowie  die  mit 

dem  Drall  eingeleitete  Energie  =  o  machen  würde,  sobald 1-  A,  = \-  hc 

geworden  ist,  was  bei  dem  hyperbelartigen  Ansteigen  von  Cu  sehr  bald  eintreten 
müßte. 

Umgekehrt  ist  es  beim  Übertritt  von  a  nach  b.  Hier  wird  mit  der  Vergrößerung 
von  r  die  Geschwindigkeit  kleiner  (Abb.  650)  und  der  Überdruck,  der  das  Aus- 
fließen der  betreffenden  Spaltwassermenge  hervorruft,  wächst. 

Immerhin  wird,   da  das  Durchmesserverhältnis  jf  meist  nicht  viel  über  i  ist, 

und  da  der  Kranzspalt  so  eng  wie  möglich  ist,  auch  hier  die  austretende  Wasser- 
menge öaT  so  klein  ausfallen,  daß  die  Wirkung  des  Dralles  bei  ihrem  Fort- 
schreiten von  a  nach  b  durch  die  an  den  Wänden  auftretende  Reibung  rasch  auf- 
gezehrt werden  dürfte. 

Damit  bleibt  als  wesentlich  zu  beachtende  Größe  nur  die  durch  die  Reibung 
des  Wasserkörpers  am  Laufrad  und  am  Leitrad  entstehende  Rotation. 

Bezüglich  der  letzteren  verweise  ich  auf  die   betreffenden  Abhandlungen   in 

der  Hydraulik  S.  42,  aus  denen  wir  hier  das  Ergebnis   übernehmen,   daß  unter 

Abzug  der  von  der  Schwerkraft  stammenden  Druckdifferenzen  die  Wasserdrucke 

sich  unabhängig  von  der  Richtung  der  Drehachse  nach  einem  Paraboloid 

/-« 
h  =  -" 
^g 

einstellen,   wenn  c»  die  jeweilige  Umfangsgeschwindigkeit  der  Rotation  darstellt. 

Die  Grenzwerte  folgen  aus  den  äußeren  Drucken  h^  und  h^  und  den  Wider- 
standshöhen des  überströmenden  Wassers. 

Der  Vorgang  erhellt  am  besten  aus  Abb.  651  a  bis  d,  in  der  wieder  die  Schwere 
aus  den  angeführten  Gründen  ausscheidet. 


G.   Die  Turbiaenwelle  und  ihre  LageruDg. 

Man  bemerkt  die  eingezeichneten  Drucklinien 
Ä,  und  k^.  In  den  Funkten  a,  b,  c  und  d  findet 
Überströmen  statt.  Dazwischen  stellt  sich  das 
Paraboloid  ein. 

Dann  muß  zwischen  a  und  b 

ht  -  ^"■'  ~  '"''  +  //„  =  Ä,  -  h. 


entsprechend  zwischen  c  und  d 

k^  4.  ""^  ~  ^'•■'  +  Ji^  =  Ä,  -  //, 
sein.  ^^ 

Die  Druckhöhen  ka,  Aj ,  /h  und  //, 
dabei  aus  der  Überlegung,  daß  dieselbe  Wasser- 
menge durch  a  wie  durch  6  bzw.  dieselbe  durch 
c  wie  durch  d  fließe.     Danach  ist 

ßii  =  ,,,  .  F^TJk^  =  /.^  ■  Fi  ■  V^  , 
ß?rf  =  fif  Fe  V2gkc  ~  tu  ■  Fj  ■  Vighj  ■ 
Durch  Einsetzen  in  obige  Gleichungen  folgen 
sowohl   die    einzelnen  Druckdifferenzen  wie   die 
durchströmenden  Wassermengen,  die  als  Spalt- 
verluste bezeichnet  werden. 

Die  Multiplikation  der  gefundenen  Drucke  mit 
den  entsprechenden  Kreisringflächen  gibt  die  ge- 
suchten Axialschübe. 

Was  in  Abb.  651  fiir  eine  Schnelläuferturbine, 
das  ist  in  Abb.  652  fiir  einen  Langsamläufer  auf- 
gezeichnet, wobei  der  Druck  im  Raum  B  als 
aufwärtswirkend  zu  beachten  ist. 


Abb.  651.     AxiiiUcbub  beim  LangsnmlHurer. 
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Diese  Wirkung  der  Wasserdrucke  auf  die  Außenfläche  des  Rades  kann  nach 
Wunsch  in  verschiedener  Weise  variiert  werden ') 

I.  durch  Änderung  der  Rotationsgeschwindigkeit  (Abb.  651CJ. 

r)  Durch  Rippen  am  Laufrad  wird  das  Wasser  mitgenommen,  wir  setzen 

dann  c„  =  Radgeschwindigkeit  u  (Druck  =  //). 
1")  Mit  Rippen  am  Leitrad  rechnen  wir  mit  c„  =  t>  (Druck  ^  k"). 
r")  Bei  beiderseits  glatter  Oberfläche  ist  c„  etwa  =  halbe  Radgeschwindig- 
keit (Druck  =  //"). 
Bei  Fall  i"  und  noch  mehr  bei  i'  kann,  wie  man  sieht,  der  Laufradboden  die 
Wirkung  einer  Zentrifugal  pumpe  ausüben. 


Abb.  G53.     Turbine  Gersdorf  mit  regnlierbarem  AxUIschub  !ANnR[TZ;. 
/r=z,3m,   N=:$2FS.,    n  =  67,7,    «1=170. 

2.  Durch  Ändern  der  Integrationsgrenzen,  indem 

«)  Spalt  a  und  c  klein,  i  und  ä  groß,  dann  ist  angenähert  //*  und  //j  =  o 

und  die  3  obigen  Fälle  äußern  sich  in  Abb.  65  id  als  o',  «"  und  «"'. 
ji)  Öffnung  i>  und  d  klein,   a  und  c  groß,  liefert  entsprechend  die  Kurven 

ß-,  ß",  ß"\ 
y)  Öfl"nung  a  ■=  6,  c  ^  d,   so  daß  der  Druckabfall  //„  =r  //*  und  //f  :i:  hj, 

ergibt  die  Kurven  /,  /',  /". 
5)  Ein  Umlauf  nach  Abb.  653,   meist  bei  verschlossener  Öffnung  d,  führt 

auf   die    geringsten    Gegendrucke    über   dem    Laufradboden  6',  d",  6'", 

wenn  der  Umlauf  bei  c  bzw,  bei  d  mündet. 

■)  Zahlreiche  znbleamäßige  Berechnungea  bringt  zu  diesem  Gegenstand :  Kodes,  Studien  über  den 
Druck  auf  den  Spurzapfea  .  .  .     igo6. 


G.   Die  TurbinenwcUe  und  ihre  Lagerang.  523 

Natürlich  gibt  es  noch  verschiedene  zwischenliegende  Werte  und  anderweitige 
Kombinationen. 

Praktisch  verzichtet  man  meistens  auf  die  Anbringung  von  Rippen,  da  sie 
die  Reibungsverluste  und  unter  Umständen  auch  den  Spaltverlust  (S.  542)  ver- 
mehren. 

Wird  die  Wirkung  der  äuOeren  Wasserdrucke  klein  gewünscht,  so  begnügt 
man  sich  häufig  damit,  die  Öffnung  d  groß,  die  Öffnung  i>  bei  herausgezogenen 
Laufrädern  groß,  bei  hereingezogenen  klein  zu  machen.  Der  Kranzspalt  bei  a 
und  c  wird  zur  Verminderung  der  Spaltverluste  und  zur  Vermeidung  der  An- 
sammlung von  Fremdkörpern  im  Zwischenraum  aö  oder  cd  stets  klein   gemacht. 

Sehr  zweckmäßig  erscheint  die  von  Thoma  angegebene,  in  Abb.  654  skizzierte 
Anordnung  (D.  R,  P.),  nach  der  durch  eine  an  der  Nabe  eng  anschließende  fest- 
stehende Ringscheibe  0  der  niedere  Saugrohrdruck  von  d  nach  c,  d.  h.  an  die 
Außenseite  des  Rotationsparaboloids  übertragen  wird  (vgl.  Abb.  2,  Taf,  35). 


Abb.  654.     Eodnstong  des  Laufradbodens  Abb.  65;, 

nach  TünilA. 

Schließlich  erfahrt  die  Welle  neben  ihrem  Eigengewicht  noch  die  Einwirkung 
der  äußeren  Drucke,  die  sich  außerhalb  des  Gehäuses  durch  den  Luftdruck  //„; 

auf  den  Durchmesser  in  der  Stopfbüchse  bzw.  im  Lager  als  — ^  ■  hai  ■ ;',  (Abb.  655) 

4 
im  Saugrohr  aber  durch  den  dort  herrschenden  Druck  /(,  auf  den  Wellendurch- 
messer als  -"■-  /i^  äußern  und  wobei  im  allgemeinen  //,  <//„/. 
4 
Dazu  kommen   die  Gewichte  der  mit  der  Welle  verbundenen  Maschinenteile 
und  gelegentlich   eine   auf  sie  wirkende  Komponente  der  Kraftübertragung.     Als 
solche  tritt  bei  Kegelrädern  die  axiale  Komponente  des  Zahndrucks  auf,  der  sich 
nach  der  Abb.  656  und  unter  der  Annahme,  daß  der  Zahndruck  in  die  Richtung 
der  Eingriffslinie  [ff]  fällt,  als 

P.^P^-tg'p-cosil'  (514) 


524 


Sechster  Teil.     Konstruktionslehre  der  Zentripetal- Vollturbinen  (Francis-Turbinen). 


aus  dem  nützlichen  Zahndruck  P^ 


p,= 


716,2  •  N    I 


(515) 


71  r 

ergibt,  und  bei  Obergriff  entlastend,  bei  Untergriff  belastend  wirkt. 

Die  Axialkräfte  sollen  klein  gehalten,  aber  bei  vertikaler  Welle  nicht  Null  werden, 
damit  kein  Tanzen  des  Laufrades  eintritt. 

Bei  horizontaler  Welle  ist  die  symmetrische  Anordnung  der  Laufräder  nach 
Abb.  619,  S.  496  und  Taf.  36  u.  37  zur  Aufhebung  der  Axialkräfte  beliebt.  Bei 
vertikaler  Welle  kann  durch  Ausgießen  nach  oben  oder  bei  Zwiliingsturbinen 
durch  Weglassen  der  Wasserlöcher  im  unteren  Laufrad  ein  Teil  des  Gewichts  von 
Laufrad  und  Welle  aufgehoben  werden.  Noch  wirksamer  ist  es,  wenn  Druckwasser 
über  den  unteren  Laufradboden  eingelassen  wird  (Abb.  2,  Taf.  18),  und  genügt  auch 
das  nicht,  so  verwendet  man  wohl  noch  eigene  Entlastungskolben,  wie  dies  bei  den 
Niagara -Turbinen  von  Escher  Wyss  geschehen  ist,  bei  denen  ein  Gewicht  der 
rotierenden  Teile  von  120  t  zu  tragen  war '). 


Abb.  656.     Komponenten  des  Zahndrucks  bei  Kegelrädern. 

Die  Entlastungskolben  haben  den  Nachteil,  daß  Druckwasser  im  Spalt  ver- 
loren geht,  vor  allem  aber,  daß  der  Spalt  bei  unreinem  Wasser  angefressen  wird. 
Das  kann  nach  Egli  ')  bei  offenen  Turbinen  durch  eine  Taucherglocke  vermieden 
werden,  die  freilich  nicht  unbedeutende  Wasserreibung  hervorrufen  wird. 

Bei  den  Langsamläufern  kann  der  Ausgleich  durch  den  unteren  Laufradboden 
(Raum -5,  Abb.  652,  S.  521)  erfolgen.  Bei  horizontaler  Aufstellung  hat  man  auch 
nach  Pfarr  durch  Schleifränder,  meist  aus  Bronze  hergestellt,  eine  automatische 
Einstellung  bewirkt. 

Stets  ist  Sorge  zu  tragen,  daß  beim  Abstellen  der  Turbine  der  betreffende 
Entlastungsdruck  nicht  aufgehoben  wird,  denn  Turbinen  mit  großen  Schwung- 
massen können  noch  leer  solange  fortlaufen,  daß  die  betreffenden  Lager  gefährdet 
werden.  Man  bringt  deshalb  in  solchen  Fällen  die  Turbine  nach  dem  Abstellen 
durch  eigene  Bremsen  zum  Stillstand. 


'1  Thomann,  Taf.  19. 

2)  Z.  g.  T.  191 1,  S.  437,  457- 
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IV.   Biegungsbeanspruchung  der  Turbinenwelle. 

Sie  ist  bei  Vollturbinen  im  allgemeinen  gering,  da  die  Wasserkräfte  sich  bis 
auf  den  Auftrieb  aufheben,  der  das  Wellen-  und  Radgewicht  entlastet. 

Bei  horizontaler  Welle  kommt  daher  nur  dieser  Rest,  bei  vertikaler  Welle  gar 
keine  biegende  Kraft  in  Betracht,  insofern  die  Wasserzu-  und  -abströmung  zen- 
trisch erfolgt  und  die  Turbine  mit  einem  Generator  unmittelbar  gekuppelt  ist. 


Kegelrädnabe 


%  Laufrad- 

'%nabe 


Abb.  657.     Biegungsmomente  der  Turbinenwelle  bei  KegelradUbersetzung. 

(Wellenlänge  verkürzt  gezeichnet!; 

Besondere  Kräfte  treten  aber  für  die  Wellenbelastung  dann  auf,  wenn  Kegel- 
räder oder  Riemenscheiben  angetrieben  werden.  Der  Zug  der  letzteren  ist  freilich 
so  groß,  daß  er  im  wesentlichen  durch  eigene  Lager  aufgenommen  werden  muß, 
wodurch  er  für  die  eigentliche  Turbinenkonstruktion  ausscheidet.  Von  größerem 
Interesse  ist  hier  die  wichtige  Kegelradübersetzung  bei  vertikaler  Welle,  deren  Ein- 
wirkung auf  die  Turbinenstopfbüchse  oft  nicht  genügend  gewürdigt  wird. 

Abb.  657  zeigt  ein  Beispiel,  bei  dem  die  Horizontalebene  durch  den  Angriffs- 
punkt des  Zahndrucks  nicht  mit  der  Halslagermitte  zusammenfallt. 
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Der  Zahndruck  P  steht  dabei  nicht  senkrecht  auf  der  Papierebene,  sondern 
in  der  auf  der  Papierebene  und  Zahnflanke  senkrechten  Ebene  um  den  Eingriffis- 
winkel  (/>  gegen  die  Senkrechte  geneigt. 

Zerlegt  man  den  Zahndruck  in  seine  3  rechtwinkligen  Komponenten  Px,  Py  und 

71 6  2  •  A^       I 
/*a,  von  denen  Px  und  Pz  in  der  Papierebene  liegen,  während  Py  =  - — '- -^  — 

die  Nutzkraft  darstellt  und  senkrecht  zu  ihr  steht,  so  folgt  nach  Abb.  656 

Pjc  .=  Py  '  tg(ps\Tnp^  Pg  =  Py  '  tg(f  •  cos  tp . 

In  der  Abb.  657  ist  die  Kraft  P  in  die  Papierebene  hereingedreht.  Dazu  sind 
die  zugehörigen  Momentenlinien  in  bekannter  Weise  aufgezeichnet.  Man  bemerkt, 
daß  das  größte  Moment  in  c  auftritt,  wo  alle  3  Kräfte  zur  Wirkung  kommen,  daß 
die  Momente  von  Px  und  Py  in  der  Horizontalebene  des  Angriffspunkts  des  Zahn- 
drucks zu  Null  werden. 

Der  Belastungsfall  ist  dabei,  wie  bei  Wellen  durchweg,  der  Fall  III  für 
wechselnde  Belastung. 

Die  3  Momentenflächen  werden  dann  zu  einer  resultierenden  Momentenfläche 
mit  Hilfe  rechtwinkliger  Dreiecke  zusammengesetzt. 

Für  den  überall  anzustrebenden  Fall,  daß  die  Horizontalebene  durch  den  An- 
griffspunkt des  Zahndrucks  mit  der  Halslagermitte  [c]  zusammenfallt,  werden  die 
Momente  von  Px  und  Py  zwischen  c  und  ^  =  o,  das  Moment  von  Pz  dagegen 
läuft  bis  d  und  ruft  dort  einen  Auflagerdruck  von  der  Größe 


n 


m 


p,  =  P, _  (5,6) 

cd 
hervor. 

Erreicht  die  Biegungsbeanspruchung  infolge  solcher  Kräfte  oder  auch  bei 
großen  Wellenlängen  durch  die  Gewichte  der  rotierenden  Teile  einen  nennens- 
werten Betrag,  so  ist  vor  allem  die  Durchbiegung  nachzurechnen'),  die  auch  bei 
großen  Anlagen  i  mm  auf  3  m  Wellenlänge  nicht  überschreiten  soll,  da  die 
Dichtungsspalte  der  Laufräder  mit  der  Turbinengröße  nicht  proportional  ver- 
größert zu  werden  pflegen  (vgl.  S.  543). 

Der  Zulauf  des  Wassers  zum  Laufrad  erfolgt  durch  das  Leitrad  im  allgemeinen 
sehr  angenähert  zentrisch,  und  bietet  daher  keinen  Anlaß  zu  besonderen  Biegungs- 
spannungen der  Welle.  Dasselbe  gilt  für  die  Ausflußreaktion  bei  längeren  axialen 
Saugrohren.  Bei  rascher  Umbiegung  des  Wassers  im  Saugrohrkrümmer  (Abb.  12, 
S.  20)  treten  dagegen  beträchtliche  Querkräfte  auf  Laufrad  und  Welle  auf,  die 
besonders  dann  gefährlich  werden,  wenn  das  Halslager  am  Leitraddeckel  nicht 
genügend  gegen  den  Leitraduntersatz  versteift  ist  (vgl.  S.  474). 

Im  allgemeinen  sind  aber  die  Biegungsbeanspruchungen  der  Turbinenwellen 
gering  und  ich  habe  daher  schon  lange  die  Ansicht  vertreten,  daß  es  auch  bei 
horizontalen  Turbinen  mit  Rücksicht  auf  Durchbiegung  und  Lagerbeanspruchung 
wohl  angängig,  mit  Rücksicht  auf  den  freien  Durchflußquerschnitt  im  Saugrohr- 
krümmer aber  höchst  vorteilhaft  ist,  das  Turbinenlaufrad  freitragend  anzuordnen. 

i;  Hütte   191 1,  I,  S.  564  u.  S53. 
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Die  praktische  Verwirklichung  dieses  Gedankens  ist  mir  zuerst  bei  einer  Aus- 
führung von  Riva  (Abb.  602,  S.  486)  begegnet.  Überhaupt  sollte  man  die  Zahl 
der  Lager  aus  derselben  Überlegung  grundsätzlich  kleiner  halfen,  als  es  in  der 
Regel  geschieht,  da  die  Kosten  verstärkter  Wellen  leicht  durch  das  Wegfallen 
einzelner  Lager,  der  Einfluß  größerer  Zapfend urchmesser  auf  die  Lagerreibung 
aber  leicht  durch  die  gferingere  Gefahr  der  Klemmung  au^eglichen  wird. 


V.  Zapfenlagerung  der  Turbinenwelle. 
1.  Allgemeines. 

Hierzu  benötigt  man  in  erster  Linie   die  Berechnung   der  Lauffläche,   die  für 
zylindrische  Tragzapfen  durch  die  Größe  /  ■  //,  (Abb.  658)  für  Spur-  und  Kammzapfen 

durch  die  Größe  -  '  -     -'        (Abb.  659  u.  660)  gegeben  ist.     Ihre  Abmessungen 

4 
folgen  in  erster  Linie  aus   zwei  Bedingungen:   der  Druckbedingung  und  der  Er- 
wärmungsbedingung, die  sich  freilich  gegenseitig  beeinflussen. 


I 


L i M 

Abb.  658.     Zylindrisches  Traglager. 


3 


<     * 

„^ 

. 

P^M^ 

Wm/a 

Abb.  659.     Spunapfen 


Abb.  660.     Karomiapfen. 


Nach  der  Druckbedingung  darf  die 
Pressung  an  keiner  Stelle  des  Lagers  so 
hoch  werden,  daß  die  Schicht  des  Schmier- 
mittels zwischen  Zapfen  und  Lager  gänzlich 
herausgepreßt  wird.  Mit  andern  Worten: 
der  Zapfen  muß  stets  in  Öl  schwimmen. 

Diese  Bedingung  hängt  wesentlich  von 
der  Schlüpfrigkeit  und  Dickflüssigkeit  des  Schmiermittels,  und  da  letztere  mit  der 
Temperatur  in  hohem  Maße  abnimmt,  auch  von  der  Erwärmungsbedingung  ab, 
während  das  Material  von  Zapfen  und  Schale  nur  von  geringem  Einfluß  sind  (so 
hält  Gußeisen  das  Fett  besser  als  z.  B.  Bronze  oder  Stahl). 

Für  die  zulässige  Höhe  des   mittleren   spezifischen  Auflagedrucks,    der   für 
zylindrische  Tragzapfen  durch  die  Gleichung 
P 


für  Spurzapfen  durch  die  Gleichung 


=  k 


_     P 


.17) 
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definiert  wird,  kommt  dann  noch  als  wesentliches  Moment  die  Art  der  Druck- 
verteilung über  die  ganze  Tragfläche  in  Betracht. 

Je  gleichmäßiger  die  Lagerflächen  tragen,  um  so  höher  kann  /«  gewählt 
werden  und  das  hängt  einmal  von  der  rechnungsmäßigen  Druckverteilung,  dann 
aber,  und  in  noch  höherem  Maße  von  der  technischen  Ausführung  des  Lagers 
und  seiner  richtigen  Montage  ab.  Daß  hier  weiches  und  plastisches,  sog.  Lager- 
metall wertvolle  Erleichterung  schafft,  liegt  auf  der  Hand.  Dazu  hilft  man  sich 
durch  selbsttätig  sich  einstellende  Kugelflächen  oder  auch  durch  die  Elastizität 
der  Wellen. 

Die  erzeugte  Wärmemenge  hängt  von  der  Lagerreibung  und  deren  zurück- 
gelegten Wegen  ab.  Sie  wächst  daher,  insoweit  für  die  Flüssigkeitsreibung  der 
Olschicht  das  PoiSEUiLLEsche  Gesetz  gilt'),  proportional  mit  der  Dickflüssigkeit 
des  Öls  und  mit  der  Gleitgeschwindigkeit,  aber  umgekehrt  mit  der  Dicke  der  Ol- 
schicht. 

Die  Temperatursteigerung,  auf  die  es  letztenorts  ankommt,  hängt  dann  davon 
ab,  wieviel  Wärme  pro  qcm  Lauffläche  abgeführt  werden  kann,  und  diese  be- 
stimmt sich  nach  der  Intensität  der  Ölzirkulation'J,  der  Gesamtmenge  des  Öls, 
und  der  Oberfläche  des  Lagers. 

Es  mögen  nun  einzelne  der  hier  erwähnten  Punkte  noch  näher  behandelt 
werden. 


2.  Der  zulässige  Auflagerdruck. 

Hierfür  sind  wie  erwähnt  maßgebend: 

a)  der  Flüssigkeitsgrad  (besser:  Dickflüssigkeitsgrad)  des  Öls  wird  durch  die 
auf  Wasser  als  i  bezogenen  Auslaufzeiten  nach  Engler  ^)  gemessen,  und  wechselt 
für  verschiedene  Olsorten  und  Temperaturen  nach  Abb.  66 1,  vgl.  Stribeck,  Bach 
S.  503  ff*. 
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Ftüssigkeitsgnidt, 

bezogen  auf  Wasser  mm  ZO^C  aJs  Einheit  . 

r  _ schmerftüssiges.  russisches  Mineralöl. 

2 ßhtonl  rottda-  Ciasmßforenfabhk  Deiitz. 

3 rohes  Rübol  ^ 

li  Ainnflüssiges  amerikanLsrhes  Spindelol. 


20  30 

Abb.  661.     (Aus  Bach  1908,  S.  504.) 


ITo'Crts 


'^)  Pktroit,  Neue  Theorie  der  Reibung.    1887. 

'^\  SoENNKCKEN,  \Värmeab2abe  an  Wandungen.     Forschg.Arb.  Heft  108  u.  109. 

3}  Z.  1SS5,  S.  882. 
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b)  Die  Schlüpfrigkeit  ist  wesentlich  für  die  Fähigkeit  des  Öls,  sich  in  dünnster 
Schicht  zu  halten.     Knochcnöl  ist  besser  als  Vaselinöl'), 

c}  Die  richtige  Ölzufuhr  findet  nur  während  des  Betriebs  statt  und  steigt  ins- 
besondere bei  Ringschmierlagern  mit  der  Drehzahl. 

d}  Für  die  Beschaffenheit  der  Lagerflächen  ist  der  eingelaufene  Zapfen  von 
dem  neuen  Zapfen  wohl  zu  unterscheiden. 

Der  neue  Zapfen   wird   im   allgemeinen   stets  Fehler   in   der  Ausfuhrung  und 
Montage  aufweisen,  die  sich  der  Rechnung  entziehen.    Ihr  ist  streng  genommen 
nur  der  eingelaufene  Zapfen   zugänglich  und 
hierzu   geht  man  etwa  von  der  Annahme  aus, 
die  Abnutzung  sei  sowohl  dem  Druck  als  der 
Gleimeschwindigkeit  proportional. 

Für  zylindrische  Zapfen  ergibt  sich 
damit,  unter  der  Voraussetzung,  daQ  nur  die 
Lagerschalen  Abnutzung  zeigen,  bzw.  daß  die 
Abnutzung  in  der  mit  E  (Abb.  66z]  zusammen- 
fallenden Einlaufrichtung  gleichmäßig  sei:  die 
Normalpressung  p  im  Winkel  a  von  E 

p  ^  pm^i  ■  cos  a 
und  der  Druck  im  Elementarstreifen  da  ■  —  •  l 

2 

dP  =  p„,K  ■  cos  a  ■  da  •  -    ■  l . 


Nehmen  wir  weiter  an,  die  Reibung  sei  dem 
Normaldruck  proportional  =  fi  ■  dP,  was  frei-  ^bb.  662.    z.pfendnick. 

lieh  für  die  Reibung  der  Schmierschicht  unter- 
halb der  kritischen  Geschwindigkeit,  bei  der  der  Druck  ohne  Berleutung  ist,  nicht 
zutrifft,  so  ist  die  Reibungskraft  im  Flächenstreifen 

dR  =  tf-nai  ■  cosa  ■  dit  ■    ~  •  /  ■  u  . 

^  2  ' 

Die  Resultierende  E  der  Normalkräfte  dP  liegt  aus  Gründen  der  Symmetrie 
in  der  Einlaufrichtung  E  und  ist  die  Summe  der  dP  ■  cosa  nämlich 


■i'h 


(519) 


Entsprechend  folgt  die  Summe  der  Reibungen  dK  zu 

Ä  =  /(  ■  "^  ■  d„„  ■l.d  =  (i.E.  520) 

4 
R  steht  auf  E  senkrecht,  die  Resultierende  beider  liefert  die  Zapfenbelastung  Z 

Z  =  VW+R' =  EV~r+ tr  =^    -—  (521) 

'  COSIjp  ^'       ' 

wenn  <p  den  Reibungswinkel  (tg  ip  ^  11],  bedeutet. 
'!  Die  Eigeöscliaften  guter  Schmtermiltet :  Hütte  1911.  S.  744. 
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Daraus  ergibt  sich  die  größte  Pressung 


4  Z 

pmsji  = cosqp  •  7--7  , 

7t  l  •  a 


(522) 


und  wenn  man  mit 


l'd 


die  mittlere  Pressung  =  k  bezeichnet 

4  , 

Pmmx  =  --  •  cos  f/)  •  ^ 


(523) 


im  Gegensatz  zu  dem  in  der  Literatur  sonst  üblichen  Wert  /max  =  —  -  k\ 

Druckmessungen,  die  Tower  durch  direkte  Anbohrung  der  Lagerschale  an- 
gestellt hat,  zeigen  in  der  Tat  ein  Druckmaximum  für  zylindrische  Zapfen,  etwa 
in  der  berechneten  Abweichung  aus  der  Mittellage  (Abb.  663).  Sie  ergeben  aber 
auch,  da  eine  begreifliche  Druckabnahme  g^eh  die  Stirnflächen  stattfindet,  eine 

viel  höhere  Steigung  von/»,  auf /„ax. als  — cosr/?,  nämlich  um  rund  90**^. 

7Z 


V-- 


Jätt ^ 


U M.i.  - 


Abb.  663.     Lagerdnick  nach  Tower.     (Aus  Bach,  1908,  S.  498.) 

Durch  Anschreibung  des  Moments  der  Reibungskräfte  äR  ergibt  sich  die  wahre 
Lage  von  R  in  Abstand  —  —  von  der  Zapfenmitte  (Abb.  662).    Dort  ist  auch  ihr 


7C 


Schnittpunkt  mit  -£",  daher  die  wahre  Lage  von  Z  um  — 


sin  cp  aus  der  Mitte 


verschoben.     Der  »Reibungskreis«  erhält  somit  den  Radius  —   .       •  sin  tp  . 

Über  die  wirkliche  Größe  des  Koeffizienten  der  Zapfenreibung,  der  praktisch 
einfach  aus  der  Gleichung  Mj^  =  Z-  ft^--  bestimmt  wird  und  sich  nach  obigem  zu 


4  4 

f.tz=  —  •  sm  <p  =       •  cos  (p  •  f.1 


(524) 


ergibt,  liegen  zahlreiche  Versuche  von  Tower,  Thurston   und  Stribeck*)  vor, 


1}  Camerer,  Zapfenreibung,  Zapfenkraft  und  Koeffizient  der  Zapfenreibung.    Z.,  'I901,  S.  1501. 
2j  Bach,  Maschinenelemente.     1908,  S.  505. 
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aus  denen  sich  enorme  Veränderungen  von  ^,  mit  dem  Flächendruck  k  und  mit 
der  Umfangsgeschwindigkeit  der  Zapfen  ergeben  haben.  Auch  die  Einlaufzeit 
spielte  bei  neuen  Zapfen  eine  bedeutende  Rolle. 

Abb.  664  zeigt  Z..B.  die  Abhängigkeit  des  Reibungskoeffizienten  von  der  Um- 
fang^eschwindigkeit  für  verschiedene  Pressungen,  und  zwar  für  ein  Weißmetall- 
lager mit  rf=  70,  /=  70  bei  as'C  Lagertemperatur. 


Rcibnngskoefiizlenlen  luch  Stribeck. 
[Vgl.  Bach,  1908,  S.  518.) 


Abb.  665. 


Für  die  Spurlagcr  folgt  aus  der  Proportionalität  der  Abnutzung  mit  dem 
Druck  und  der  Gleitgeschwindigkeit  einerseits,  und  dem  gleichmäßigen,  axialen 
Vorrücken  der  Abnutzung  auf  dem  ganzen  Spurteller  andererseits,  daß  der  Druck 
dem  jeweiligen  Radius  umgekehrt  proportional  sei,  d.  h.  nach  Abb.  66;,  daß 


dr 


und  im  Elementarring  2 
die  Summe 

P=2Jtp, 

somit 


dP=  irndr  -p. 


rif'dr  = 


Bezeichnen   wir  auch  hier  die   mittlere  Pressung  — j— 
durch  Einsetzen 


(5^6) 
mit  k,  so  folgt 


7t{K-rl] 


,  den  mittleren  Radius  - 


--  darstellt. 


Man  bemerkt  somit,  daß  /„« ,  das  beim  zylindrischen  Zapfen  kaum  '/^  von 
k  erreicht,  hier  für  den  vollen  Spurteller  mit  ri=  o  solange  wachsen  wird,  bis 
die  gemachten  Annahmen  infolge  der  Nachgiebigkeit  des  Materials  versagen. 

Für  Spurlager  sind  mir  Versuche,  wie  sie  Tower  für  Zyltnderzapfen  angestellt 
hat,  nicht  bekannt,  wohl  darf  aber  angenommen  werden,  daß  die  Dmcksteigerung 
bei  di  nicht  so  gefährlich   ist,  wie  sie  nach  Gleichung  (527)  aussieht,   da  die  im 
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Mittelpunkt  zurückgelegten  Wege  zu  klein  werden,  um  bedenkliche  Erwärmungen 
zu  verursachen  (vgl.  Spitzenlagerung),  und  da. auch  hier  ein  allmählicher  Abfall 
des  Drucks  nach  den  Stellen,  die  mit  dem  äußeren  Luftdruck  in  Verbindung 
stehen,  sowohl  bei  d-,  als  bei  d^  zu  erwarten  ist  (vgl.  Abb.  666  gegenüber  dem 
der  Gleichung  (527)  entsprechenden  Verlauf  der  Abb.  667).  Immerhin  mag  es  mit- 
unter vorkommen,  daß  ein  warm  laufender  Spurzapfen  durch . Vergrößerung  der 
Ausbohrung  lebensfähig  erhalten  bleibt.  Viel  wichtiger  ist  aber  im  allgemeinen 
die  tadellose  Montage,  die  ein  richtiges  Einlaufen  erst  ermöglicht. 

Was  nun  die  Höhe  des  zulässigen  Auf  lagerdrucks  angeht,  so  muß  im  all- 
gemeinen damit  gerechnet  werden,  daß  die  Lager  sich  erst  im  Betrieb  einlaufen, 
was  durch  weiches  (plastisches]  Lagermetall  sehr  erleichtert  wird.  Bei  harter 
Bronze  oder  Stahl  ist  ein  Einschleifen  in  unbelastetem  Zustand  notwendig. 


Abb.  666.    Wirkliche 

Druokverteilung  im 

Spurlager. 


Abb.  667.  Ideelle  Druckverteilung  Abb.  669.     Preßölringspuriapfen. 

im  Spurlager.  (Aus  Z.,  I<)09,  S.  1066,; 

Danach   kann   bei  soi^fältigster  Ausführung   und   reich- 
licher Schmierung  der  mittlere  Druck 

16  ^  -—j  für  zylindrische  Zapfen         [517^ 

Abb.  668.   Preßölspur-        ""  „ 

2apf"-  k=    »_-.,■—  für  Spurzapfen         [518] 

auf  k  =  do  —  90  bis  120  kg/cm"  gesteigert  werden.     Briegleb,  Hansen  &  Co. 
gehen  nicht  höher  als  80  kg/cm". 

Eine  vortreffliche  Lagerung  bildet  für  hohe  Belastungen  der  Preßölspurzapfen. 
Er  wird  entweder  als  einfach  kreisförmiger  Spurzapfen  (Abb,  668)  oder  als  Ring- 
spurzapfen (Abb.  669)  ausgeführt.  In  die  Ausdrehung  bei  Ä  wird  Preüöl  unter 
Druck  eingeführt,  das  dann  zwischen  den  Spurflächen  entweicht.  Nachteilig  ist 
dabei  der  Kraft  verbrauch  der  Ölpumpen,  sowie  die  Gefahrdung  des  Zapfens  beim 
Aussetzen  der  letzteren.  Für  einen  solchen  Fall  sollten  Sicherheitsvorrichtungen 
in  Tätigkeit  treten.  Z.  B.  könnte  dafür  gesorgt  werden,  daß  die  Turbine  selbst- 
tätig abgestellt  wird,  sobald  die  Ölzirkulation  versagt. 
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Den  Betrieb  eines  solchen  Öldruckzapfens  vergleicht  man  am  besten  mit  einem 
Sicherheitsventil.  Die  Ölpumpe  fördert  eine  bestimmte  Ölmcnge,  die  durch  den 
Zapfen  hindurch  muß,  und  der  sich  einstellende  Öldruck  ist  abzüglich  der  Be- 
w^ungswiderstände  des  Öls  einfach  eine  Funktion  der  Zapfenbelastung. 

Der  Druckunterschied  zwischen  dem  Innern  des  Zapfens  und  der  Atmosphäre 
pi  —  pgi  wird  einmal  durch  die  Geschwindigkeitshöhe  des  in  den  Späh  eintreten- 
den Öls  erzeugt  und  dann  durch  die  Reibungswiderstände  beim  Durchfließen  des 
Spaltes.  Ersetzt  man  die  ausgezogene  Kurve  des  Druckabfalls  durch  die  gesfrichelte 
Gerade,  Abb.  670,  so  folgt  die  Zapfenbelastung  P  a:us  dem  Öldruck  /,■  für  den 
kreisförmigen  Spurzapfen  als  Inhalt  des  abgestumpften  Kegels  zu 

P=  \,^'pi{^a^d^-di  +  d}]^  (528) 

für  den  ringförmigen  Spurzapfen  nach  Abb.  671   als  Differenz  der  beiden  Kegel- 
stumpfe  zu: 

P  =  7, ,  7ipi{D%  +  i?„  A  +  Dl  —  (1%  —  d,  di  —  «?) .  (5 29) 


Abb.  670.     Druck  im  Pießöliipfen.         Abb.  671.     Druck  im  ringförmigen  Preßöliapfen. 

Die  Dickflüssigkeit  des  Öls  spielt  somit  an  dieser  Stelle  keine  Rolle,  äußert 
sich  vielmehr  automatisch  in  der  größeren  oder  geringeren  Erhebung  des  Spur- 
tellers bzw.  Spurringes. 

Die  Nachrechnung  des  Zapfens  der  Voithschen  Turbine  Glommen')  recht- 
fertigt die  obige  Theorie.  Der  Öldruck  pi  betrug  dabei  9  kg/cm'.  Die  Zapfen- 
dimensionen in  mm  sind 

Da  =  875  ,     Dj  =  700,     da=  525  ,  di  =  350, 
danach  berechnet  sich  die  Belastung  P 

P=  V,.  -^'f- 9  (87.5' +87.5-  70  +  70'— 52.5"— 52.5  -35  —  35') 
=  7n  ■  ''^  ■  9  ■  12850  =  30300  kg, 
während  die  rechnungsmäßige  Zapfenbelastung  32000  kg  gewesen  war.     Das  ist 
eine  gute  Übereinstimmung,  wenn  man  bedenkt,   daß  die  letztere   mit  Rücksicht 
auf  die  Wasserpressungen  in  der  Turbine  auch  nur  mit  Annäherung  angegeben 
werden  kann. 

So  liegen  denn  die  Verhältnisse  ziemlich  einfach,  wenn  von  der  Ölpumpe  nur 
ein  Preßölzapfen  gespeist   wird.     Die  ganze   gelieferte  Ölmenge   durchtiieOt  den 

:,  S.  469,  dessen  Anschauungsweise  übrigens  von  der  obigen 
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Zapfen,  und  die  Größe  des  Ölverbrauchs  ist  in  erster  Linie  eine  Frage  der  Wärme- 
abfuhr.    Bei  den  Turbinen  von  Beznau  mit  einem  Zapfen^  ähnlich  der  Abb.  669, 
konnte  ich  die  sekundliche  Olmenge  zu  etwa  74  1  feststellen.    Die  Nachrechnung 
der  Zapfenbelastung  nach  Gleichung  (529)  lieferte  ein  befriedigendes  Ergebnis. 
Sind  nun  aber,  wie  dies  häufig  der  Fall  ist,  mehrere  Preßölzapfen  an  die  gleiche 

•  •  

Oldruckleitung  angeschlossen,  so  tritt  eine  sehr  wichtige  Komplikation  ein.  Be- 
nötigen nämlich  die  verschiedenen  Zapfen  einen  verschiedenen  Druck  //,  der, 
wie  wir  gesehen  haben,  nur  von  den  Dimensionen  der  Zapfen  und  ihrer  Belastung 
abhängt,  so  kann  es  leicht  vorkommen,  daß  einzelne  Zapfen  gänzlich  ohne  Öl- 
Zirkulation  bleiben.  Ein  gewisser  Ausgleich  ist  dabei  freilich  insofern  zu  er- 
warten, als  sich  an  den  Zapfen  mit  geringer  Ölzufuhr  der  Druck  infolge  kleinerer 
Reibungsverluste  in  der  Zuleitung  von  selbst  verhältnismäßig  höher  einstellt. 
Sicherer  begegnet  man  der  genannten  Gefahr  aber  dadurch,  wie  z.  B.  auch  in 
Beznau  geschehen,  daß  vor  jedem  Zapfen  ein  Drosselhahn  angeordnet  ist,  mit 
dem  /,•  nach  d«r  jeweiligen  Bedarfshöhe  eingestellt  werden  kann. 

Das  ist  offenbar  dann  erreicht,  wenn  die  Summe  aus  dem  Bedarfsdruck  // 
plus  den  Drossel-  und  Reibungswiderständen  für  jedes  Lager  gleich  groß  ge- 
macht ist. 

Eine  Erschwerung  für  die  Aufstellung  des  richtigen  Gleichgewichts  liegt  hier 
darin,  daß  der  Druckverlust  der  Olbewegung,  die  sich  durchweg  unterhalb  der 
kritischen  Geschwindigkeit  abspielt,  der  Zähigkeit  des  Öls  proportional  ist,  und 
daß  diese  sich  in  hohem  Maße  mit  der  Temperatur  ändert.  Aus  Versuchen  mit 
gewöhnlichem  Maschinenöl  fand  ich ')  den  Druckverlust  /  in  kg/qm  zu 

32 •^•/ 


/  =  (^  -  0,0034) 


wobei  /  die  Temperatur  in  Celsiusgraden,  c  die  Ölgeschwindigkeit  in  m/sek,  /  die 
Rohrlänge  und  d  den  Rohrdurchmesser  in  m  darstellt,  für  Bewegungen  unterhalb 
der  kritischen  Geschwindigkeit  Ck^  die  sich  nach 


Ck  =K'ri  . ^  -^  (vgl.  S.  97,  Gl.  1 16) 


mit 

o  28 
K  =  2000  und  t]  =  -^- 0,0034  ,  ^  =  9,81  m/sek' ;  ;'  =  in  kg/cdm,  d  in  mm, 

berechnen  läßt,  z.  B. 

^  =  30° ;     rj  =  0,0093  —  0,0034  =  0,0059 
mit 

Ä  =  12  mm  ,     y  =  0,89,  cjt  =  2000  •  0,0059  •  ^-r =  10,8  m/sek  , 

O,  o  9    12 

somit  höher  als  die  normale  Durchflußgeschwindigkeit. 

In  neuerer  Zeit  gewinnen  auch  die  Kugellager  an  Bedeutung  und  zwar  so- 
wohl als  Trag-,  wie  als  Spurlager.  Sie  haben  den  Vorzug  geringer  Reibung  und 
gedrängter"  Bauart. 

Die  zulässige  Belastung  der  einzelnen  Kugel  ergibt  sich  nach  Stribeck  als 

/*=50(^'bis  lood"",  (530) 

')  Ölreibung  in  Röhren.    Z.  g.  T.  1907,  S.  461  f. 
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wobei  d  den  Kugeldurchmesser  in  cm  bedeutet,   und   die  größeren  Werte  den 

kleineren    Drehzahlen    zukommen.      Für    geometrisch    ähnliche    Traglager    der 

D.W. F.  gilt 

P\^i  +  1220)  =:  konst 

Bei  einem  Traglager  mit  5-Ki^eln  beträgt  nach  Stribeck  die  größte  Be- 
lastung einer  Kugel  5/5  der  Gesamtlast,  wenn  -sr  =  10  bis  20.  Bezüglich  weiterer 
Einzelheiten  vgl.  Hütte,  191 1,  I,  S.  880  ff.  und  II,  S.  309. 


3.  Die  Reibungsarbeit 

ist  das  Produkt  aus  der  Reibungskraft  und  der  von  ihr  zurückgelegten  Wegstrecke. 
Zur  Bestimmung  der  ersteren  benutzt   man   den  oben  erwähnten  Reibungs*^ 

koeffizienten,  der  durch  die  Gleichung  u  s=z  —  ==  -^  definiert  wird,   wobei  q  die 

Schleppkraft  an  der  Einheit  der  Zapfenfläche  und  /  den  entsprechenden  Flächen- 
druck bedeutet. 

Für  den  Zylinderzapfen  erhält  man  damit  unter  Voraussetzung  der  auf 
S.  529  abgeleiteten  Verteilung  der  Pressungen  und  unter  der  Annahme,  daß  fi 
fiir  den  ganzen  Zapfen  konstant  sei,  die 
Reibungsarbeit  Az  in  der  Sekunde  (lo  = 
Winkelgeschwindigkeit,  vgl.  Abb. 672)  zu 

+  1 


As  =  j  io  '  r '  Q '  l '  r '  da 


mit  Q  =  U'p  =  up„,^x  '  cos  a 


Abb.  672. 


+  ^ 


lg  =  u  •  /max  '  CO     r^-  /j  COS ttda  =-.  2  -  fl  -  pjaax  •  W  •  r'  •  / 


(531) 


und  mit  ^„lax  =  —  cos  cp  •  k  und  2  -  r  - 1  •  k  =^  P 

4 
-^s  =  ^-  •  COS (p  ' ^'P^r '  ix) 
it 

zur  Vereinfachung  mit  dem  Koeffizienten  der  Zapfenreibung 


(532) 


wie  nicht  anders  zu  erwarten 


ii»  =  —  '  cos  fp  '  u 
It  '^ 


^.  =z  u^.p.r  •  (O  =  Hs-P'U  =  Uz'  P- 


ditn 


60 


(533) 


Zum  Vergleich  verschiedener  Lager  bezieht  man  die  Reibungsarbeit  auf  die 
Einheit  der  Zapfenfläche.     Sie  folgt  dann  als  a,  zu 


a. 


P'U 


d'l 


=  /'«-/-/  =  /'«  '  k  •  u  oder  =  «^ .  P .  '- 


7t '  n 


dl 


toi 


(534) 


Um  von  dem  veränderlichen  /<,  unabhängig  zu  sein,  gibt  man  die  Erfahrungs- 
werte nicht  für  a,,  sondern  für  k    u  bh.    k-u  wird  in  kg/cm'  •  m/sek  gemessen 
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und  soll  bei  einfachen  Lagern  den  Wert  20  nicht  überschreiten').    Bei  "Wasser- 
kühlung kann  er  aber  noch  erheblich  gesteigert  werden.    Häufig  findet  man  statt 

P  ■  n 
k  ■  u  den  Ausdruck  — —  ^  w,  (535),  der  nach  obiger 


I 


Gleichung  «',  ^ k  ■  u  beträgt,  wenn  /  in  cm, 

/i  in  m/sek  gerechnet  wird  (w,  ^38000  fiir  i:-«^  20), 
und  aus  dem  sich  /  unmittelbar  berechnen  läßt. 

In  genau  entsprechender  Weise  erhalten  wir  nach 
Abb,  673  für  den  Spurzapfen: 


[ 


=/" 


f  e  =  /'■/  = 

Abb.  673. 


2 


Für  die  Flächeneinheit  folgt 

a,  —  .,  _  ^.) ,,  =F  /'  ■  *  ■  «~ .  oder  auch  =  ,« 

twP 

_,..„./>._-L__-^. 

-fi-P- 

woraus  mit  7t',  =  -    -        ;  u;  =  3000*  ■  ««  1^/cm' 

■  m  sek. 

(538) 


30  UL  -  tl!) ' 

(539) 

Hier  empfehlen  Waglnbach'J 

für  ungekühlte  Lager  k  ■  u„  <C  20  kg/qcm  ■  m/sek  (iiv  =  60000}, 
für  gekühlte  Lager  k  -  w«,  bis  80  kg  qcm  ■  m  sek  (ii',  =  240000) ; 
Pfarr^)  fiir  Wj  =  40000  bis  75000    [k  ■  i/„,  ^  13,3  ~-'  25); 
ThomanN*)  IC,  =  40000  bis  60000     f^  ■  u,„  ^  i3i3  ■'^  -o)  bei  nicht  gekühlten, 

it'i  ^  60000  bis  1 00000  (i  ■  u„  ^  20-—  33)  bei  gekühlten  Ringzapfen, 
w,  ^  50000  bis  100000  [k  ■  Ji„^  16,6  -^^  33)  bei  Spurzapfen. 

Wie  man  sieht,  gewähren  diese  Zahlen  einen  weiten  Spielraum.   Das  ist  auch 
nur  natürlich,  da  die  Wärmeableitung  bei  verschiedenen  Lagern  gleicher  Zapfen- 

']  Bach,  190S,  S.  52;. 
'(  Hütte,   1911,  II,  S.  308. 
')  Pl-ARR,   191Z,  S.  448.    . 
4)  Thomann,  S.  17s  n.  177. 
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fläche  sehr  verschieden  ausfallen  kann^  vor  allem  aber,  weil  die  Größe  der  Rei- 
bungsarbeit noch  die  Multiplikation  mit  dem  sehr  wechselnden  Reibungskoeffi- 
zienten .«  verlangt.  Da  der  letztere  von  der  Güte  des  Lagers,  des  Öls  und  vor 
allem  der  Montage  abhängt,  werden  Lager  von  äußerlich  gleicher  Beschaffenheit 
in  der  Praxis  oft  ganz  verschiedene  Erwärmung  zeigen. 

Bei  der  Wahl  von  Wz  bzw.  zvs  wird  in  erster  Linie  die  absolute  Sicherheit  des 
Betriebs  maßgebend  sein.  In  zweiter  Linie  aber  werden  wir  uns  von  Gründen 
der  Billigkeit,  der  Reibungsverluste  und  der  allgemeinen  Montagegenauigkeit 
bestimmen  lassen. 

Bei  einem  Lager,  an  dem  harte  Klemmungen  so  gut  wie  ausgeschlossen  sind 
(sorgfaltigste  Montage,  Kugellager,  biegsame  Welle),  und  bei  dem  eine  lebhafte 
Olzirkulation  stattfindet  (Ringschmierung,  zentrifugale  und  weite  Olnuten,  Olpumpe) 
wird  zumeist  die  Reibungsarbeit  auch  bei  großen  Wg  bzw.  w,  klein  ausfallen.  Dazu 
wird  die  erzeugte  Wärme  rasch  abgeführt  werden.  Solche  Lager  dürfen  wohl  den 
zehnfachen  Wert  von  zcg  und  zu,  aufweisen  gegenüber  Lagern,  die  auf  alle  diese 
Vorzüge  verzichten  müssen. 


4.  Lagerkonstruktionen. 

a)  Traglager. 

Die  Konstruktion  der  normalen  Traglager  gehört  in  das  Gebiet  der  Ma- 
schinenelemente.  Im  Turbinenbau  haben  sie  aber  häufig  auch  Axialschub  auf- 
zunehmen (vgl.  S.  518),  der.  selbst  bei  horizontaler  Zwillingsanordnung  infolge  un- 
vermeidlicher Ausführungsunterschiede  nicht  völlig  ausgeschaltet  ist.  Man  bildet 
deshalb  das  eine  Traglager  der  Turbinenwelle  grundsätzlich  mit  kräftigen  Bunden, 
und  bei  einseitigem  Laufrad  noch  besser  als  Kammlager  aus.  Die  letztere  Aus- 
fiihrungsform  ist  in  Taf  42  dargestellt.  Schmierringe  sorgen  in  Verbindung  mit 
weiten  Ölnuten  für  den  notwendigen  Kreislauf  des  Öls. 

Die  Darstellung  läßt  auch  erkennen,  daß  die  betreffiende  Firma  ihre  Lagerkon- 
struktionen fiir  Wellenstärken  von  20  zu  20  mm  jeweils  mit  dem  gleichen  Modell 
ausfuhrt. 

Die  Lagerschalen  lassen  sich,  wenn  die  Welle  unterstützt  und  etwas  gehoben 
wird,  leicht  herausdrehen,  was  mit  Rücksicht  auf  die  oft  schwierige  Montage  der 
Turbinenwelle  schon  früh  als  zweckmäßig  erkannt  wurde. 

Neuerdings  ist  man  dazu  übergegangen,  das  ganze  Lager  zum  gleichen  Zweck 
drehbar  anzuordnen.  Ein  solches  Lager  wird  dann  seitlich  angeschraubt  (vgl.  Abb.  5 
bis  7,  Taf.  42).  Das  vorliegende  Modell  kann  gleichfalls  für  Bohrungen  von  20  mm 
Differenz  verwendet  werden.  Es  hat  3  Kämme  und  erhält  außerdem  Wasserkühlung 
dadurch,  daß  Wasser  durch  ausgesparte  Hohlräume  des  Lagerkörpers  und  Deckels 
hindurchgeleitet  wird.  Dabei  ist  auf  genügende  Weite  des  Ablaufrohrs  besonders 
zu  achten. 

Eine  andere  originelle  Wasserkühlung  für  Endlager  zeigt  Abb.  5,  Taf.  47. 
Hier  wird  das  Wasser  durch  ein  Rohr  in  das  Innere  der  Welle  selbst  geleitet  und 
fließt  durch  den  Spielraum  der  Wellenbohrung  ab.  Mehrere  Spritzringe  verhüten 
ein  Eindringen  des  Wassers  in  die  Ölkammer  des  Lagers, 
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Ein  Kugeltraglager  mit  gleichfalls  herausdrehbarem  Gehäuse  zeigt  Abb.  674. 

Sehr  einfach  werden  oft  die  Endlager  der  Turbinenwelle  besonders  dann  aus- 
geführt, wenn  sie  am  Saugrohrkhimmer  liegen,  da  ihre  Belastung  dort  sehr  gerii^ 
ist.   Eine  Ausfuhrung  eines  solchen  Lagers  zeigt  die  Abb.  4,  Taf  47.   Ist  das  Lager 


Abb,  674.     KugeltragUger  (Drehlager]  [D.W.  F.].     Belastung  iSoo  kg,    «  —  700; 
9  Kagelo  von  «8,57  mm  Durchmesser. 

im  Wasser  unzugänglich,  so  ist  der  gesicherten  Schmierung  besondere  Sorgfalt 
zuzuwenden,  es  sei  denn,  daß  man  sich  damit  begnügt,  nur  ein  Pockholzlager 
nach  Abb.  653,  S.  522  auszuführen,  das  bei  beständiger  Wasserschmierung  lange 
Lebensdauer  hat. 

Bei  großem  Axialschub,  der  bei  einfachen  Spiralturbinen  in  hohem   Gefälle 
auftritt,  ordnet  man  Drucklager  an,  die  den  im  nächsten  Abschnitt  besprochenen 


Abb.  675.     Kugeldniclt-  and  -Iraglager  (Kombiniertes  Lager)  (D.W.  K.]. 
II  ^^  7C0  Normalbeliiätung  [Mnx.)  looo  kg;  9  Kugdn  von  20,64  mm; 
Axial  bei  nstung  (Max.)  800  kg,  2  x  19  Kugeln  von  tl,ll  mm. 

Spurzapfen  verwandt  sind.  Sie  werden  sowohl  als  Ringspurzapfen  wie  als  Druck- 
kugellager ausgeführt.  Die  erstere  Art  ist  in  Taf.  46,  die  zweite  in  Abb.  675, 
sowie  in  Abb.  3  a  u.  3  b,  Taf  47,  dargestellt. 
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b)  Halslager. 

Wird  das  Traglager  an  die  stehende  Welle  montiert,  so  bezeichnet  man  es 
wohl  als  Halslager. 

Im  Turbinenbau  haben  die  Halslager  besondere  Bedeutung,  die  am  Leitrad- 
deckel der  stehenden  Turbinenwelle  (vgl.  L,L,  Abb.  629,  S.  502,  sowie  Taf.  15) 
angeordnet  sind,  und  die,  welche  sich  in  der  Verbindung  mit  dem  Spurzapfen 
(Taf.  43  u.  44)  vorfinden. 

Die  ersteren  befinden  sich  meist  im  Wasser  und  wurden  früher  häufig  aus 
Pockholz  ausgeführt.  Wenn  sie  mit  Lagermetall  ausgerüstet  werden,  ist  es  nötig, 
dafür  zu  sorgen,  daß  das  Wasser  nicht  durch  den  atmosphärischen  Überdruck 
durch  das  Lager  hindurch  gepreOt  wird,  da  andernfalls  ein  rascher  Verschleiß 
der  Schalen  auch  bei  kleinstem  Lagerdruck  auftritt.  Deshalb  versieht  man  das 
Lager  am  oberen  Ende  mit  einer  Stopfbüchse  (Abb.  655,  S.  523).  Auch  empfiehlt 
es  sich  zur  leichteren  Auswechslung  Lager  und  Stopfbüchse  zweiteilig  anzuordnen. 

Noch  sicherer  wie  die  Stopfbüchse  verhindert  ein  aufgesetztes  Schutz-  oder 
Luftrohr  nach  Taf.  14  und  15  das  Eindringen  von  Wasser  ins  Lager,  das  zuweilen 
auch  besonders  bei  großen  Turbinen  zur  Versteifung  des  Leitraddeckels  mit  der 
Decke  der  Turbinenkammer  verwendet  werden  kann  (Abb.  627,  S.  500). 

c)  Spurlager. 

Die  Spurlager  unterscheiden  sich  wesentlich  darnach,  ob  das  Drehmoment  der 
Turbinenwelle  durch  sie  hindurchgeleitet  wird  (Abb.  3,  Taf.  14)  oder  nicht  (Abb.  i, 
Taf.  14).  Im  ersteren  Fall  (»Mittelzapfen«)  werden  die  Spurringe  größer  und  die 
Lagerreibung  wird  vermehrt,  auch  kann  der  Flächendruck  wegen  der  größeren 
Umfangsgeschwindigkeiten  und  schwierigeren  Montage  nicht  so  hoch  gewählt 
werden  wie  im  zweiten  Fall.  Dafür  geben  sie  größere  Freiheit  in  der  Disposition 
der  Anlage.  Ein  Beispiel  für  den  Mittelzapfen  ist  in  Taf.  43  gegeben.  Man  be- 
merkt,  daß  die  Spurringe  im  Ölbad  laufen  und  daß  eine  Kugelfläche,  auf  der  der 
untere  Spurring  aufliegt,  dessen  genaue  horizontale  Einstellung  ermöglicht.  Ein 
eventueller  Fehler  in  der  vertikalen  Lage  der  Turbinenwelle  kann  dadurch  freilich 
nur  in  ungenügender  Weise  unschädlich  gemacht  werden,  da  bei  jeder  Umdrehung 
ein  Nachgeben  der  Kugelfläche  nötig  wäre.  Dieses  Nachgeben  ist  mit  Sicherheit 
nur  dann  zu  erreichen,  wenn  der  Winkel,  den  die  Tangente  am  äußersten  Auf- 
lagerpunkt der  Kugelfläche  mit  der  Horizontalen  einschließt,  kleiner  ist  als  der 
Reibungswinkel.  Wichtig  ist  bei  den  Spurzapfen  eine  Nachstellmöglichkeit  in  der 
Vertikalen  zum  Einstellen  der  Kegelräder  bzw.  des  Laufrades.  Im  vorliegenden 
Beispiel  muß  das  durch  Zwischenlegen  von  Blechen  erreicht  werden  (vgl.  Abb.  i). 

Eine  leichtere  Einstellung  zeigt  der  Spurzapfen  (»Endzapfen«),  Taf.  44,  dessen 
Höhenlage  durch  Drehen  der  großen  Mutter  verändert  werden  kann.  Dabei  wird 
die  Sicherung  durch  Zusammenziehen  der  aufgeschlitzten  Mutter  und  einen  ein- 
gesteckten Keil  erzielt. 

Eine  besonders  einfache  Ausführung  des  Endzapfens  zeigt  die  »Hängespur« 
(Taf,  45).  Hier  ist  die  ganze  Lagerung  in  dem  ausgebohrten  Wellenende  unter- 
gebracht. Die  guten  Erfahrungen  mit  dieser  sehr  gedrängten  Ausführung  sind 
wohl  in  erster  Linie  in  der  elastischen  Nachgiebigkeit  der  verhältnismäßig  dünnen 
Aufhängespindel  begründet. 
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Von  Interesse   ist  auch  das  in  Abb.  676 
dargestellte  fiir   die   außei^rewöhnlich   groQen 


Abb.  67Ö.     SpurUger  des  McCall  Ferry-Kraftwcrkes  mit  cinieln  einstellbaren  TragflSchen. 
(Vgl.  Z.  g.  T.  1913,  S.  3"3-) 


Abb.  677.     Spurlager  mit  zwei  Laufrings)-: 
üelastung  45  t,    »  =  iSS;  2x7  KugelD  von  63,5  n 


Abb.  678.    löScgnienle  zurDruck- 
vcrtcitung  im  Lager  Abb.  677. 


Kräfte  des  McCall  Kerry -Kraftwerkes  au^eführte 
Drucklager.  Die  Wellen  der  10000  kW.-Turbinen 
haben  536  mm  ^  bei  k  ==  94,  die  Spurringe  einen 
AuOendurchmesservon  1 1 55  mm.  Die  Lagcrbelastung 
beläuft  sich  auf  185  t.  Die  Tragfläche  ist  nicht  aus 
ei  ne  m  Stück  hergestellt,  sondern  aus  öGleitböcken  A, 
die  durch  Kugelzapfen  B  beweglich  und  durch 
Keile  C  in  der  Höhenlage  einstellbar  angeordnet  sind. 
Ein  zweireihiges  Stützkugellager  mit  Druckver- 
teiler der  D.W.F.  zeigt  Abb,  677,  die  Anordnung 
der  zugehörigen  Segmente  folgt  aus  Abb.  678. 
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H.  Die  Kegelräder  und  ihre  Lagerung. 

Bei  kleinem  und  kleinstem  Gefalle  ist  die  vertikale  Einfach-Turbine,  die  für 
sich  die  geringste  Höhenausdehnung  verlangt,  und  die  Energie  durch  die  Welle 
zwanglos  über  Tag  fördert,  die  gegebene  Konstruktion. 

Infolge  ihrer  geringen  Drehzahl  verlangt  sie  durchweg  eine  Übersetzung  ins 
Rasche  und  da  die  Transmissionswelle  meist  horizontal  liegt,  so  hat  man  bis 
heute  für  diesen  Fall  die  Kegelräder  nicht  entbehren  können,  obwohl  sie  im 
Sinne  der  modernen  Kraftübertragung  mit  Rücksicht  auf  Abnutzung,  Reibungs- 
verlust und  Geräusch  als  eine  ideale  Lösung  des  Problems  nicht  bezeichnet 
werden  können. 

Zur  Erzielung  ruhigen  Ganges  verwendet  man  Holz-Eisenräder  und  zu  dem- 
selben Zweck  sollen  auch  nach  Möglichkeit  die  glatten  Übersetzungsverhältnisse 
wie  '/,,  '/aj  %"^^l$  bevorzugt  worden,  die  das  Einlaufen  der  Zähne  erleichtern. 
Fast  durchweg  werden  die  Räder  auf  der  Maschine  gehobelt,  sodaß  die  Breite  d 
das  Fünffache  der  mittleren  Teilung  /^  betragen  darf 

Die  Teilung  folgt  dann  aus  dem  von  Kankelwitz  aufgestellten  Ansatz 

P=k'b^t„,,  (540) 

N     2 
wobei  P  den  größten  Zahndruck  =  716,20-     •  -=r-  darstellt  und 

iltm  =  3  bis  5,  (541) 

^  =  8 '--'  lO'^^  12 
gesetzt  werden  darf 

Der  Zahnradobergriff  bildet  bei  Einzelturbinen  die  Regel  (Abb.  12,  S.  20),  da 
er  ein  unmittelbares  Anheben  der  Turbine  gestattet,  die  Zähne  des  großen  Rades 
vor  Schmutz  sichert  und  durch  den  Axialdruck  den  Spurzapfen  entlastet  (S.  524). 

Bei  mehreren  Turbinen,  die  auf  eine  durchgehende  Welle  arbeiten  sollen,  zieht 
man  den  Untergriff  (Abb.  i  u.  2,  Taf  14  und  Abb.  i,  Taf  18)  vor,  da  dadurch 
erst  ihr  unmittelbarer  Antrieb  ermöglicht  wird  (Taf  17). 

In  neuer  Zeit  hat  VoiTH  die  in  Abb.  3,  Taf  14  gegebene  Anordnung  für  Ober- 
griff eingeführt,  die  durch  die  großen  Betonmassen  eine  Gewähr  für  besonders 
ruhigen  Gang  geben  soll. 

Für  Unterg^ff  wird  der  Lagerbalken  öfters  nach  Abb.  i,  Taf  14  und  Abb.  3, 
Taf  16  ausgebildet. 

Auf  eine  Umfrage,  die  ich  aus  Anlaß  eines  Gutachtens  über  die  von  Kegel- 
rädern hervorgerufenen  Geräusche  an  eine  Reihe  der  ersten  Firmen  gesandt  habe, 
erhielt  ich  in  entgegenkommendster  Weise  die  folgenden  Merkmale  als  wesentliche 
Grundlagen  für  einen  ruhigen  Gang  der  Holz-Eisenrädcr: 

1.  Die  Räder  müssen  peinlich  genau  gearbeitet  und   möglichst  solid  gelagert 
werden. 

2.  Die  Höhe  der  Belastung  spielt  keine  wesentliche  Rolle.     Häufig  laufen  voll 
belastete  Räder  am  ruhigsten. 

3.  Die  Umfangsgeschwindigkeit  wird  nicht  gern  über  15  m/sek,  das  Übersetzungs- 
verhältnis nicht  gern  über  75  gesteigert. 

Zu  Funkt  I  möchte  ich  beißigen,  daß  die  Befestigrung  der  Kegelräder  zwischen 
den  Lagern  nach  Abb.  i  u.  2,  Taf  14  naturgemäß  stabiler  ist,  als  die  freitragende 


542  Sechster  Teil.     Konstruktionslehre  der  Zentripetal-Volltorbinen  (Francis-Turbinen). 

Anordnung  nach  Abb.  3,  Taf.  14.  Im  letzteren  Fall  wendet  daher  z.  B.  VoiTH  zwei 
Lager  im  Betonklotz,  sowie  im  ganzen  eine  dreifache  Lagerung  der  Turbinenwelle 
an,  von  der  das  mittlere  Lager  aber  meines  Erachtens  bei  solider  Versteifung  des 
Turbinendeckels  (vgl.  S.  474)  entbehrt  werden  kann. 

Über  besondere  Mittel  zur  Geräuschisolierung,  wie  Einbau  der  Räder  in  schall- 
dämpfende Kasten,  Einkleiden  der  Arme  in  Filz  und  dgl.  liegen  bisher  nur  wenig 
Erfahrungen  vor.  Eine  Bandkupplung  zwischen  Rädergetriebe  und  Transmission 
soll  nach  VoiTH  die  Geräusche  bis  zu  einem  gewissen  Grad  vermindern. 

Versuche,  die  im  Laboratorium  für  technische  Physik  (Prof.  KNOBLAUCH 
München]  ausgeführt  wurden,  haben  gezeigt,  daß  Geräusche,  die  durch  die  Luft  über- 
tragen werden,  um  so  besser  abgefangen  werden,  je  schwerer  die  Trennungswände 
sind,  daß  es  aber  für  die  durch  Gebäudeteile  u.  dgl.  vermittelten  Geräusche  vor  allem 
wichtig  ist,  die  auftretenden  Stöße  und  Schwingungen  gar  nicht  erst  auf  die 
Fundamente  kommen  zu  lassen,  sondern  sie  gleich  beim  Entstehen  durch  elastische 
Zwischenmittel  und  Unterlagen  (Eisenfilz  u.  dgl.)  abzufangen. 

Von  letzterem  Mittel  sollte  man  da  Gebrauch  machen,  wo  die  Geräuschlosig- 
keit, wie  z.  B.  in  der  Nähe  von  Wohnhäusern,  eine  Lebensfrage  ist  Dazu  müßten 
das  obere  Lager  der  Turbinenwelle  mit  den  beiden  Lagern  der  angetriebenen, 
horizontalen  Welle,  die  unter  sich  absolut  starr  verbunden  sein  sollen,  zunächst 
auf  eine  gemeinsame  Grundplatte  gesetzt  werden,  die  ihrerseits  gegen  das  Funda- 
ment elastisch  isoliert  werden  kann,  da  ihre  Starrheit  gegenüber  der  eigentlichen 
Turbine  nicht  so  unbedingt  nötig  ist. 


J.  Die  mechanischen  Leistungsverluste. 

I.  Der  Spaltverlust. 

Der  Spaltverlust  wird  durch  die  Wassermenge  verursacht,  die  infolge  des  Spalt- 
überdrucks durch  die  Kranzspalte  bei  a  und  c,  Abb.  650,  S.  519  hindurchtritt,  und 
so  für  die  nützliche  Arbeitsleistung  verloren  geht. 

Sie  ist  jeweils  den  in  Frage  kommenden  Durchilußquerschnitten  (Fs),  der 
Wurzel  aus  dem  betreffenden  Überdruck  (As)  sowie  einem  Ausflußkoeffizienten  fi 
proportional. 

Hieraus  folgt,  daß  sie  bei  geometrisch  ähnlichen  Turbinen,  wo  Fs  dem  Quadrat 
des  Durchmessers  und  wo  der  jeweilige  Überdruck  /is  dem  Gefalle  proportional 
ist,  während  /i  konstant  gesetzt  werden  kann,  sich  mit  dem  Wechsel  von  Turbinen- 
größe und  Gefälle  im  gleichen  Verhältnis  ändert  wie  die  durch  das  Laufrad  fließende 
Wassermenge  Q,  d.  h.  daß  der  entsprechende  Wirkungsgrad  der  Spaltdichtigkeit  mit 


Q  Qg-Qv 


nv  [458] 


Q+Qv  Q, 

konstant  ist. 

Als  Durchflußquerschnitte  bemerken  wir  vor  allem  den  Kranzspalt  am  Lauf- 
radkranz sowie  den  Kranzspalt  am  Laufradboden.  Der  letztere  spielt  hier  keine 
Rolle,  wenn,  was  bei  Zwillingsturbinen  häufig  vorkommt  (vgl.  Abb.  619,  S.  496), 
keine  Wasserlöcher  im  Laufradboden  angebracht  sind.     Gelegentlich  rüstet  man 
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das  Laufrad  auch  mit  mehr  Kranzspalten  aus,  vgl.  Abb.  527,  S.  440,  wodurch  nicht 
nur  eine  bessere  Regulierung  des  Axialschubs  (S.  521),  sondern  durch  die  Unter- 
teilung des  Spaltüberdrucks  und  die  Verkleinerung  des  Spaltquerschnitts  eine 
wesentliche  Verminderung  des  Spaltverlustes  erzielt  wird. 

Um  den  Spaltverlust  klein  zu  halten,  legt  man  die  Kranzspalte  auf  möglichst 
kleine  Durchmesser.  In  dieser  Beziehung  ist  man  aber  beim  Laufradkranz  durch 
das  Kranzprofil  gebunden,  während  der  Laufradboden  mit  Rücksicht  auf  den 
Axialschub  am  äußersten  Umfang  abgedichtet  werden  muß. 

So  bleibt  zur  Verringerung  der  Durchflußquerschnitte  nicht  viel  mehr  übrig, 
als  die  eigentlichen  Kranzspalte  klein  zu  machen,  und  das  geschieht  auch,  soweit 
die  Genauigkeit  der  Herstellung  und  Montage  (Durchbiegung  der  Welle  u.  dgl.) 
es  zulassen.  Bei  kleinen  Ausfuhrungen  geht  man  mit  K.  S.  bis  auf  ^9  ^^  herunter, 
während  mittlere  in  der  Regel  i  mm,  sehr  große  2  bis  3  mm  zeigen.  Somit  bleibt  die 
Proportionalität  der  Durchflußquerschnitte  im  allgemeinen  nicht  streng  gewahrt, 
weshalb  große  Turbinen  verhältnismäßig  kleinere  Spaltverluste  haben  als  kleine. 

Des  weiteren  sucht  man  den  Ausflußkoeffizienten  durch  geeignete  Ausbildung 
des  Eintrittsquerschnitts  zum  Spalt,  vgl.  Abb.  527,  durch  Labyrintbdichtung  und 
gelegentlich  auch  durch  eingeschnittene  Schraubengänge,  Taf.  5,  klein  zu  halten'). 

Die  größte  Variation  für  den  Spaltverlust  ruft  aber  der  Spaltüberdruck  As  her- 
vor, der  vom  Reaktionsdruck  ^,^9  (S.  2  80  f.)  und  von  dem  durch  die  Rotation  des 
das  Laufrad  umgebenden  Wassers  hervorgerufenen  Druckparaboloid  abhängt. 
Diese  Verhältnisse  sind  bei  der  Berechnung  des  Axialschubs  auf  S.  518  fr.  eingehend 
behandelt.  Man  bemerkt  aus  ihnen,  daß  die  Entwicklung  der  Wasserrotation  den 
Spaltverlust  über  dem  Laufradboden  oder  über  dem  hereingezogenen  Laufradkranz, 
Abb.  652,  (S.  521),  vermindert,  über  dem  hinausgezogenen  Laufradkranz  (Abb.  651, 
S.  521)  dagegen  befordert. 

Gleichung  (344),  S.  281  zeigt,  wie  der  Reaktionsdruck  mit  abnehmender  Beauf- 
schlagung abnimmt  und  schließlich  für  w^  =  w^  =  o^  gleich  der  Zentrifugal- 
pressung abzüglich  der  Radhöhe  wird,  so  daß  der  Spaltverlust  über  dem  Lauf- 
radboden, wenn  das  Wasser  dort  mit  der  Umfangsgeschwindigkeit  des  Rades 
mitrotiert,  verschwindet. 

Man  bemerkt  aus  all  dem,  daß  der  Spaltverlust  bei  verschiedenen  Turbinen- 
konstruktionen und  -beaufschlagungen  sehr  verschiedene  Werte  annehmen  kann. 

Um  aber  ein  Bild  von  seiner  mittleren  Größenordnung  zu  geben,  mögen  für 
die  nach  Taf.  2,  3,  4,  (vgl.  auch  S.  416 ff.)  ausgeführten  Laufräder  die  entsprechenden 
Rechnungen  angestellt  werden. 

Dabei  sei  der  Kranzspalt,  um  allgemein  brauchbare  Werte  zu  erhalten,  zu  0,001  D 
gewählt.  Weiter  sei  angenommen,  daß  das  das  Laufrad  umgebende  Wasser  mit 
der  halben  Umfangsgeschwindigkeit  mitrotiere,  so  daß  der  Druck  A,  —  A^  +  Hr  je- 
weils um  die  betreffende  Zentrifugaldifferenz  vermindert,  bzw.  vermehrt  erscheint. 

Der  Druck  A,  —  Ag-f-Z/r  werde  einfach  gleich  H —   (vgl.    S.  281)   und  der 

Ausflußkoeffizient  /t  mit  Rücksicht  auf  die  Widerstände  im  Spalt  selbst  =  0,5  ge- 
setzt, der  Durchflußwiderstand  durch  die  Wasserlöcher  werde  vernachlässigt. 


')  Just,  über  Labyrinthrichtungen  für  Wasser.     Dingler  191 1  S.  35fF. 
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Dann  ergibt  sich  für  den  Normalläufer  (Taf.  2): 

a)  Der  Wasserverlust  über  dem  Laufradboden 

Q„j^  =  /t  .  Fsß  •  yighs  (542) 

Dabei  wird 

^      \  /    4  4  4 

o,co4  •  7r  ,  , 

= 0,395   =  0,00049m', 

4 

wobei  Db  =  0,395  "^>  ^b  =  0,1 60  m  (Wasserlochkreisdurchmesser  Abb.  2,  Taf.  2] 
ferner 

S  2^  2^  '^  2g  2g  '"' 

wobei  ^j  für  öj^  =  0,66m ^/sek  zu  ii,98m/sek  und  7/ =    -eingesetzt  ist,  so  daß 

0^5  =  0,5  •  0,00049  l'  2^  •  7,9  ==  0,00305  m^/sek  =  3,051. 

b)  Der  Wasserverlust  am  Laufradkranz  wird  entsprechend  mit 

Z>A'=o,4i5m,  Z>Jf=  0,465  m, 

-^•^A-  ^^  0,000542  m',     //5^.  =  10,14  m 

zu 

Q^^  =  0,5  •  0,000542  V2g'  10,14  =  0,00382  m^/sek  =  3,821 

gefunden. 

Somit  ergibt  sich  der  gesamte  Spaltverlust  für  öi  =  660I  zu  6,87!,  d.  h.  zu 
1,04  **/j,  der  Gesamtwassermenge  und  i;«,  =  98,96  °/o. 

Bei  der  Beaufschlagung  %Q^  wird  entsprechend  ß^  =  7,661  =  1,75  "/^  der 
Wassermenge,  r^„  =  98,25  °/o,  bei  ^'3  Q^  Qz,  =  6,71  =  0,8  ""l^  der  Gesamtwasser- 
menge und  ijv  =  99,2  \, 

Für  den  Schnelläufer  nach  Taf.  3  ergibt  sich  in  gleicher  Weise 

für        Q^    Q„  =  8,ol  =  0,78  °/o  von        ßi  und  rjr  =  99,22  ^/^ 
für  '/3  Q^    Q.  =  8,91  =  1,30  X  von  %  Q^  und  1;.  =  98,70  X 
für  V3  Qi    Qv  =  7,61--  0,56°/^  von  \  Q^  und  1;^  =  99,44  X- 
Für  den  Langsamläufer  nach  Abb.  i — 5,  Taf  4  erhält  man 

für  Q^  Qz,  =  20,21  -=  8,33  °/o  von  Q^  und  i;^,  =  91,^7  °/o 
für  %  ß^  ß,  ^  18,71  =  11,60°/,  von  %  Q,  und  1;.  -  88,40^ 
für  */3  ß^    ß^  =  22,2 1  -^    6,90  7o  von  ^3  ß^  und  i;^,  --  93jIo°/o- 

Man  sieht,  daß  dieses  Ergebnis  für  den  extremen  Langsamläufer  recht  ungünstig 
ist.  Durch  Anordnen  eines  zweiten  Spalts  nach  Abb.  527,  S.  440  etwa  im  Durch- 
messer D"  =  0,365  (Abb.  I,  Taf  4)  läßt  sich  aber  auch  hier  der  Spaltverlust  be- 
deutend herabdrücken.  Der  Durchflußquerschnitt  am  zweiten  Spalt  wird  dann 
F^g  =:  F^j^.  =  0,000418  m*  gegenüber  F^^  ^^  F^^,  =^  0,000986m'  und  man  erhält 

>i..,;,  =  //5^  +  -^--^  +  //4+--'^^^==^-^  (544) 

und  mit  Einsetzen  von  .p 


/'i>=(^p'4 
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läßt  sich  schreiben 

"^^        r        2^        2^^2^j        ,    (FX         ^  2g  I+0,l8 


Damit  wird  nun 


-(.t) 


Qvß'-^  o,5  .0,000418  V2^-  18  =  3,951  =  Q^j^ 
und  0^-=  7,91=  3,25  X  von    Ö^,    1^^^96,75    gegenüber    0^=8,33**/^    und 
ryj,  =  giytj^j^  ohne  zweiten  Spalt. 

II.  Die  Radseitenreibung. 

Infolge  der  Drehung  des  Laufrads  in  der  umgebenden  Wassermasse  entstehen 
Reibungsverluste  L/^,  die  als  Verluste  durch  Radseitenreibung  bezeichnet  werden.  Sie 
sind,  wie  auf  Seite  152,  (Gl.  216)  (an  rotierenden  Scheiben)  nachgewiesen  wurde,  in 
erster  Annäherung  dem  Quadrat  des  Durchmessers  und  der  dritten  Potenz  der  Um- 
fangsgeschwindigkeit bzw.  der  ^/^  Potenz  des  Gefälles  proportional  und  unterliegen 
somit  demselben  Gesetz  wie  die  Turbinenleistung  selbst.  Hieraus  folgt,  daß 
geometrisch  ähnliche  Turbinen  bei  wechselndem  Gefälle  angenähert  ein  konstantes 
Verhältnis  der  Radseitenleistung  zur  Turbinenleistung  und  somit  auch  in  dieser  Be- 
ziehung einen  konstanten  Wirkungsgrad  besitzen. 

Über  das  Verhältnis  der  Leistung  der  Radseitenreibung  zur  Turbinenleistung 
Lr\L^  bei  verschiedener  Schnelläufigkeit  erhält  man  einen  Überblick,  wenn  man 
in  [vgl.  Gleichung  (216)  S.  152] 

die  folgenden  Erfahrungswerte  aus  Tab.  A,  S.  411  einsetzt: 

Für  Langsamläufer:  Spalte 

u  =  0,58  y 2gH^  0^=  0,12,     ^  =  o>67,     £  =  0,69  mit  Hg  =50        5 

u  r—  0,63  VigH^  Q/=  0,33,     e  =  0,80,     e  =  0,82     »    «,  =  100        7 

Für  Normalläufer: 


u  --^  0,69  y 2gH^     Q)  ^=  1,05,     e  ^^  0,84,     £  =^  0,86  mit  ;/,  =  200        9 

Für  Schnelläufer: 
u  '-=  0,81  \2gH^     Q\  —  1,78,     e  =  0,81,     £  '-^  0,83  mit  ;/,  =  300      1 1 
u --^  i.ioyjg'H]     ß/-=i,46,     ^--0,73,     £  =  0,75     >    ;/,=-- 350      16 

Damit  wird  mit  ^^  _  ^^^q^,  ^  =-  2  und  y  -^  1000 

fiir 

W,  =  50  100  200  300  350 

LrIL^--^  opi^l  0,0052  0,0020  0,0019  0,0068. 

Hieraus  folgt,  daß  die  Normalläufer  und  die  mäßigen  Schnelläufer  die  geringste 
Radseitenreibung  besitzen,  und  daß  ihre  Verluste,  selbst  wenn  wir  die  gewonnenen 
Zahlen  mit  Rücksicht  auf  die  axialen  Dimensionen  der  Laufradoberfläche  etwa 
mit  ^/j  multiplizieren,  7a  °/o  der  Turbinenleistung  noch  nicht  erreichen. 

Camerer,  Wasserkraftmaschinen.  3^ 
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Die  extremen  Schnelläufer  und  noch  mehr  die  extremen  Langsamläufer  (besonders 
aber  die  Zentrifugalpumpen)  sind  hier  viel  ungünstiger  gestellt,  und  es  ist  dann 
wohl  zu  empfehlen,  auch  die  äußere  Oberfläche  des  Radkörpers  möglichst  glatt 
auszuführen. 

III.   Die  Lagerreibung. 

Der  Arbeitsverlust   durch   Lagerreibung    folgt  für    zylindrische   Zapfen    nach 

Gleichung  (533),  S.  535  zu  ^^^^ 

U  =  A.  =  ^^P.--^ 

für  Spurzapfen  nach  Gleichung  (537),  S.  536  zu 

TA                T>    dntTtn 
Li  =  As  =  HsP'  —7 

Die  Lagerbelastung  P  besteht  dabei  aus 

1 .  Dem  Gewicht  des  Laufrads,  das  praktisch  für  einen  größeren  Gefallsbereich 
entworfen  und  annähernd  dem  Quadrat  des  Durchmessers  proportional 
gesetzt  werden  kann,  da  die  Gußstärken  mit  der  Turbinengröße  nur  wenig 
zunehmen  und  große  Turbinen  für  einen  kleineren  Gefällsbereich  konstruiert 
werden,  wie  kleine. 

2.  Dem  Gewicht  der  Turbinenwelle,  das  wieder  dem  Quadrat  des  Turbinen- 
durchmessers proportional  ist,  wenn  die  Wellenlänge  für  gegebene  Einbau- 
Verhältnisse    konstant    und    der   Wellendurchmesser    d^^  =    yk  •  Md  = 

yk^  '  D^  =  k\  '  D  gesetzt  wird.    Außerdem  wäre  d.^  =  y k^H^  was  aber  in 
einem  normalen  Gefallsbereich  vernachlässigt  werden  möge. 

3.  Dem  Gewicht  einer  Kupplung  oder  eines  Kegelrads,  deren  Durchmesser 
wieder  dem  Turbinendurchmesser  sowie  der  dritten  Wurzel  aus  dem  Gefalle 
proportional  gesetzt  werden  können  und  deren  Gewichte  annähernd  mit  der 
dritten  Potenz  ihres  Durchmessers  steigen.  Ihrer  geringen  Bedeutung  wegen 
sollen  aber  zur  Vereinfachung  auch  diese  Gewichte  nur  dem  Quadrat  des 
Laufraddurchmessers  proportional  gesetzt  werden. 

4.  Dem  Axialschub,  der  den  wichtigsten  Teil  der  Lagerbelastung  darstellt,  auf 
S.  5i8ff.  eingehend  behandelt,  und  dem  Quadrat  des  Turbinendurchmessers 
und  dem  Gefalle  proportional  ist  (vgl.  auch  S.  341). 

Somit  besteht  die  Lagerbelastung  aus  den  Gewichten  C,  die  wir  proportional 
Z^a,  und  dem  Axialschub  Pa^  den  wir  proportional  D^  •  H  setzen. 

Nehmen  wir  dann  noch  weiter  den  Zapfendurchmesser  proportional  dem  Tur- 
binendurchmesser an,   was   unter  obiger  Annahme  bei  gleichem  Gefalle  auf  den 

gleichen  Auflagerdruck  führt,  so  wird  mit  «  =  -yr^— 

Li  =  /i,  ^^  ■u[G  +  Pa)  =  «.  ^ u  (yt'.Z>'+  k,D^  ■  H) . 

Das  Verhältnis  von  Li  zur  Turbinenleistung  Z-e,  die  proportional  D'  und  Hl' 
ist,  wird,  wobei  u  ==  k  •  ^ H  für  geometrisch  ähnliche  Ausführung 


^.  Q\-D'-yH-y-Hs  ^ 


+  Ka  (546) 
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und  ist  somit,  solange  /te,  als  gleichbleibend  angesehen  werden  kann,  für  wechselnde 
Turbinengrößen  konstant,  nimmt  aber,  soweit  die  Lagerreibung  von  den  Gewichten 
stammt,  umgekehrt  mit  dem  Gefalle  ab  und  hat  infolgedessen  eine  kleine  Ver- 
besserung des  Gesamtwirkungsgrrads  der  Turbinen  bei  wachsendem  Gefalle  zur 
Folge. 

Um  nun  ein  Bild  über  das  Verhältnis  der  Lagerleistung  zur  Turbinenleistung 
zu  gewinnen,  setzen  wir  in  roher  Annäherung 

G  (ohne  Zahnrad)  =  i20oD^ 
G  (mit  Zahnrad)  =  2000  D^ 
Pa  =i^o^D^-H 

«  =  0,7  1^2^,    ö=  i,oZ>'-l/^   £  =  0,84, 

dazu  für  besonders  günstige  Verhältnisse: 

dm  I 

^is  =  0,002,  ^  =  -  , 

damit  wird 

Li  0,002  ■  1200  D^  •  0,05  •  0,7  "^ 2gH       0,002  •  350  D^  •  H '  0,05  •  0,7  •  y 2gH 

L^  1,0  Z^^}///-  1000  •  H  '  0,84  1,0 />"  •  YH  1000  •  H'  0,84 

^2,4 ^0^03 5  'V2~g  ,  o,7_^ ^^IsVJg  ^     0.443      ,  0,129 
1000  •  H '  0,84        1000  •  0,84  1000  •  //       1000 

und  für  weniger  günstige  Verhältnisse 

."*  =  0,01,  -£  =  0,2 

Li  0,01  •  2000  D^ '  0,2  •  0,7  •  y2gH        0,01  •  ^^o  D^H'  0,2  •  0,7  y 2gH 

L,  ~      1,0  D^yH'  1000  iY-  0,84  ifiD^^yn^  1000.^.0,84 

^  20»  0,14  y2jr  ,  3.5  -0,141/2^  ^  _L4'8  _  2,59 

1000  •  //•  0,84     1000  •  0,84      1000//    1000 

Man  bemerkt  daraus,  daß  während  im  ersten  Fall  die  Lagerreibung  praktisch 
verschwindet,  im  zweiten  Fall  der  Axialschub  0,25  °/o  der  hydraulischen  Turbinen- 
leistung ausmacht,  während  die  Gewichte  bei  im  Gefalle  1,5  X?  ^^^  10  m  nur 
noch  o,i5°/o  der  Turbinenleistung  verursachen.  Im  Mittel  dürfte  somit  die  Lager- 
reibung bei  //>  10  m  zwischen  0,1  bis  0,3  ^'/o,  bei  //"=  5/^1  m  zwischen  0,3 
bis  2,0 °/o  der  Turbinenleistung  verzehren. 

Die  Halslager  (Abb.  3,  Taf.  14)  erfahren  theoretisch  keine  Belastung  vonseiten 
der  Turbine.  Ihre  Reibungsleistung  ist  daher  schwer  zu  berechnen  und  kann 
bei  genauer  Konstruktion  vernachlässigt  werden. 

IV.  Die  Stopfbüchsenreibung. 

Die  Stopfbüchsen  der  Turbinen  befinden  sich  am  Saugrohr  bzw.  am  Leitrad- 
deckel (Taf.  21  u.  22],  Jeweils  ist  der  betreffende  Überdruck  gering,  so  daß  die 
Stopfbüchsen  nicht  stark  angezogen  werden  müssen,  und  hieraus  folgt,  daß  die 
Leistungsverluste  der  Stopfbüchsenreibung  bei  guten  Ausführungen  gegenüber 
der  Turbincnleistung  kaum  in  Betracht  kommen. 

35* 
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V.  Zusammenfassung. 

Aus  den  berechneten  einzelnen  mechanischen  Verlusten  ergeben  sich  nun  die 

folgenden  Mittelwerte  für 

„   _L,-L.  _  Q,-Q„  _        Q 

-  'q+q:         ^^58j 

[457] 
[317] 


Q. 

♦>  —  1  —  7 

Li       L. 
L,       U 

r]    —r,„-rir 

a)  für  den  Normalläufer 

r^v  —  0,9896 

[j-  wurde  geschätzt.  1 


^^  ==  I  —  0,003  —  0;003  —  0,0005  =  0,9935. 
ri    =  0,9896  •  0,9935  =  0,9825 

b)  für  den  Schnelläufer 

1]r,=  0,9922 

1]r  =1   0,0102   —  0,004  —  0,0006  =  0,9852 

1]      =  0,9922   ■  0,9852    =  0,9770 

c)  für  den  Langsamläufer 

r;^,  =  0,9167  (ohne  zweiten  Spalt) 

r^r=  i  —  0,0195  —  0,0015  —  0,0005  =  0,9785 

7]      =  0,9167    •  0,9785    =  0,898. 

Bei  Annahme  eines  zweiten  Spaltes  ergibt  sich 

'>  =  0,9675 
'/V  =  0,9785 
rj    =  0,946. 

Betrachten  wir  nun  noch,  welchen  Einfluß  die  mechanischen  Verluste  auf  die 
Änderung  des  effektiven  Wirkungsgrads  beim  Wechsel  von  Turbinengröße  und 
Gefälle  ausüben,  so  zeigt  sich,  daß  in  erster  Annäherung  Spaltverlust  und  Rad- 
seitenreibung den  Wirkungsgrad  unverändert  lassen,  und  daß  dasselbe  für  die 
vom  Axialschub  veranlaßte  Lagerreibung  gilt,  da  hier  jeweils  der  Leistungsverlu  s 
ebenso  wie  die  Turbinenleistung  selbst  mit  Z?"//^/^  zunimmt.  Nur  die  Lager- 
reibung, soweit  sie  von  den  Gewichten  herrührt,  sowie  die  Stopfbüchsenreibung 
lassen  mit  zunehmendem  Gefälle  eine  (kleine)  Verbesserung  des  effektiven  Wirkungs- 
grads erwarten,  da  die  erstere  nur  proportional  D^YH,  die  letztere  proportional 
Z>'  zu  setzen  ist. 

In  zweiter  Annäherung  haben  wir  freilich  gesehen  (S.  299  ff.),  daß  der  hydrau- 
lische Wirkungsgrad  e  mit  der  Turbinengröße  etwas  und  mit  dem  Gefalle  in 
ganz  geringem  Maße  zunimmt.  Da  der  Spaltverlust  nach  demselben  Gesetze 
gebildet  ist,  dürfte  hiernach  i]v  konstant  bleiben,  doch  ist,  infolge  der  verhältnis- 
mäßig geringeren  Spaltquerschnitte  der  großen  Turbinen  eine  geringe  Zunahme 
von  rjv  mit  D  zu  erwarten. 

Das  konstante  Verhältnis  der  Radseitenreibung  zur  Turbinenleistung  hatte  sich 
für  die  Beziehung  Lr  =  k  -  D^  -  n"^  ergeben.  Legen  wir  statt  dessen  den  Er- 
fahrungswert von  RÖTSCHER  (S.  153,   Gl.  219)   mit  Lr  =  kD^^^^^  - 11^^^^  zugrunde, 
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SO  zeigt  sich  eine  geringe  Zunahme  des  oben  genannten  Verhältnisses  mit  der 
Turbinengröße  und  eine  Abnahme  mit  dem  Gefälle. 

Bezüglich  der  Lagerreibung  spielt,  und  zwar  besonders  bei  ihrem  vom  Axial- 
schub stammenden  Betrag,  der  in  erster  Annäherung  der  Turbinenleistung  pro- 
portional ist,   die  Änderung  des  Reibungskoeffizienten  f,i  eine  bemerkbare  Rolle. 

Aus  dem  in  Abb.  664,  S.  531  dargestellten  Diagramm  zeigt  sich  der  Reibungs- 
koeffizient etwa  proportional  mit  |/;/  bzw.  mit  }/!£  und  umgekehrt  proportional 
mit  dem  Auflagedruck  ^,  der  für  die  Gewichtsbelastung  der  Lager  natürlich 
konstant  ist,  für  die  Belastung  durch  den  Axialschub  aber  mit  H  bzw.  mit  «" 
wächst. 

Bei  niederen  Gefallen,  wo  die  Gewichte  überwiegen,  wird  daher  der  Reibungs- 
koeffizient u  proportional  Yn  zunehmen  und  somit  das  Verhältnis  der  Leistung 

r^  statt  mit  — ^  nur  mit  —,,- abnehmen.    Und  in  gleicher  Weise  wird  bei  höheren 

Gefällen,  wo  der  Axialschub  vorherrscht,  der  Reibungskoeffizient  mit  -^-  und  so- 
mit das  Verhältnis  ~y-  statt  =  konstant  eigentümlicher  Weise  ebenfalls  mit  —3^ 
abnehmen.  *  ^^ 

Im  ganzen  darf  man  sagen,  daß  die  mechanischen  Verluste  bei  Turbinen  eine 
so  geringe  Rolle  spielen,  daß  ihr  Wirkungsgrad  1;  beim  Wechsel  von  Gefalle  und 
(geometrisch  ähnlicher)  Turbinengröße  praktisch  als  konstant  angesehen  werden 
darf.  Höchstens  bei  extremen  Langsamläufern  kann  man  darauf  rechnen,  die 
zuletzt  besprochenen  Änderungen  von  i]  zu  beobachten. 

Noch  mehr  ist  dies  bei  den  Zentrifugalpumpen  der  Fall,  bei  denen  man  in 
der  Tat  eine  Erhöhung  des  Wirkungsgrads  mit  wachsender  Drehzahl  in  Über- 
einstimmung mit  dem  Obigen  bemerken  kann.  Der  Wirkungsgrad  erreicht  aber, 
wie  zahlreiche  Bremsungen  ergeben  haben,  ein  Maximum  und  nimmt  dann  bei 
weiterer  Zunahme  der  Drehzahl  aus  noch  nicht  erwiesenen  Gründen  wieder  ab. 
Kux  sucht  dies  durch  eine  Veränderlichkeit  des  Koeffizientjen  der  Radseitenreibung 
zu  erklären  (Z.,  1907,  S.  342).  Mir  scheint  das  unwahrscheinlich,  zumal  die 
Radseitenreibung  an  sich  nur  geringe  Beträge  aufweist.  Eher  ist  anzunehmen, 
daß  die  Umsetzung  von  Geschwindigkeit  in  Druck  bei  der  Wasserverzögerung  im 
Leitrad  und  bei  der  »wirksamen  Verzögerunge  (vgl.  S.  387)  im  Laufrad  bei  den 
höheren  Wassergeschwindigkeiten  nach  und  nach  mehr  versagt. 

Ist  diese  Erklärung  zutreffend,  so  werden  die  Turbinen,  die  solche  Verzögerungen 
nicht  kennen,  von  der  fraglichen  Abnahme  des  Wirkungsgrads  bei  höheren  Gefallen 
nicht  betroffen.     Und  dies  scheint  die  Erfahrung  zu  bestätigen. 
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Die  Tangential -Teilturbinen 
(Becher-Pelton-Freistrahl-Turbinen). 


A.  Allgemeines. 

Die  allgemeinen  Bedingungen  der  Gleichdruckturbinen,  die  hier  in  Anwendung 
kommen,  wurden  im  vierten  Teil  S.  286  abgeleitet. 

Aus  ihnen  folgte,  daß  das  Laufrad  auf  die  Austrittsgeschwindigkeit  c^  aus 
dem  Leitapparat  nicht  zurückwirkt,  daß  somit  c^  bzw.  c^  unabhängig  vom  Laufrad 
berechnet  werden  kann.     Das  ist  auf  S.  289  in  den  Gleichungen 

c^-=^/  2g[H,  -  R,)  +  2g^B,  -  [H,  -  7/3)  +  ii-  _  ^R^  +  i?j  J     [358] 


für  Turbinen  mit  Saugrohr  und 


.    =   V^^( 


Ha  + 


^g 


-r)^ 


[353] 


für  Turbinen  ohne  Saugrohr  geschehen. 

Was  nun  die  Berechnung  der  Laufräder  angeht, 
so  ist  die  einzige  Bedingungsgröße  eben  diese  Ge- 
schwindigkeit c^  mit  der  Forderung,  daß  ihre  mög- 
lichst reibungsfreie  Entwicklung  über  die  Schaufel 
bis  auf  die  schließliche  Endgeschwindigkeit  c^  unter 
gleichem  Luftdruck  stattfinden  soll. 

Um  diese  Entwicklung  zu  verfolgen,  ist  es  not- 
wendig, die  Laufradkonstruktion  näher  zu  betrachten, 
die  uns  hier  beschäftigen  soll. 

Ein  wesentlicher  Unterschied  zwischen  der  Voll- 
und  der  Teilturbine  besteht  darin,  daß  bei  ersterer 
Zwischen  Leit-  und  Laufrad  rundum  wenigstens  annähernd  gleiche  Verhältnisse 
herrschen.  Sobald  der  Schaufelspalt  breit  genug  gewählt  ist,  daß  ein  Ausgleich 
der  mit  wechselnder  Geschwindigkeit  aus  den  Leitradkanälen  austretenden  Wasser- 
strömungen eintritt,  trifft  dies  in  hohem  Maße  zu.  Mit  andern  Worten:  Man  kann 
einen  auf  dem  Umfang  konstanten  Winkel  a^  (Abb.  679)  in  die  Rechnung  einsetzen. 
Bei  dem  freien  Strahl  der  Teilturbine  ist  dies,  selbst  wenn  wir  seine  Geschwindigkeit 


Abb.  679.     Rundum  gleichartiger 
Wassereintritt  der  Vollturbinen. 
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über  den  Querschnitt  konstant  annehmen*),  wie  Abb.  680  deutlich  zeigt,  nicht 
mehr  der  Fall  und  man  sieht  sich  zunächst  gezwungen,  zur  Vermeidung  größerer 
Differenzen  den  Strahl  schmal  auszuführen.  Das  ist  aber  von  praktisch  geringer 
Bedeutung.  Viel  wichtiger  ist,  daß  die  Schaufeln,  sobald  ihr  gegenseitiger  Ab- 
stand nicht  sehr  klein  gehalten  wird,  im  Verlauf  der  Beaufschlagung  unter  ganz 
verschiedenen  Winkeln  vom  Strahl  getroffen  werden,  wie  Abb.  681  an  den  Winkeln 
a^  +  ß^  =  &  zeigt.     Dann  wird  die  Relativgeschwindigkeit  des  Strahles   mit  der 


Abb.  681.     Wechselnde  Beaufschlagung 
der  Teilturbinen. 


Abb.  6S0.     Wechselnder  Eintrittswinkel 
der  Teilturbinen. 


Abb.  682.     Eintrittsdreieck  bei  der  Pelton- 

Turbine. 


Schaufelrichtung  nicht  übereinstimmen,  so- 
bald der  getroffene  Teil  der  Schaufel  eine 
Ablenkung  des  Strahles  bewirkt. 

So  bemerkt  man  denn  auch,  daß  die 
früheren  Axial-  (Abb.  265,  S.  194),  Zentrifugal- 
(Abb.  278  u.  279,  S.  197)  und  Zentripetal- 
Teilturbinen  (Abb.  293,  S.  199),  sowie  die 
tangentialen  Löffelräder  (Abb.  296,  S.  200) 
durchweg  mit  einer  sehr  großen  Zahl  von 
Schaufeln  ausgestattet  wurden.  Damit  mußten 

aber  große  benetzte  Flächen  und  mit  Rücksicht  auf  die  Schaufelstärken  und  auf 
die  Lüftung  große  Austrittswinkel  ß^  bzw.  große  Austrittsgeschwindigkeiten  c^ 
in  Kauf  genommen  werden. 

Alle  diese  Nachteile  vermeidet  in  glänzender  Weise  die  von  Pelton  1880 
erfundene  Tangential-Teilturbine  dadurch,  daß  die  Eintrittskante  in  das  Laufrad 
nicht  wie  bei  allen  andern  Turbinen  angenähert  senkrecht  zur  Ebene  des  Ein- 
trittsdreiecks, sondern  in  diese  Ebene  gelegt  ist  (vgl.  Abb.  682).  Damit  bleibt 
die  Ablenkungsfläche  der  Schaufel  außerhalb  des  unmittelbar  vom  Strahl  ge- 
troffenen Schaufelteils  und  der  Strahl  wird  in  jeder  Schaufelstellung  mit  kleinster 
Ablenkung  aufgenommen. 

Eine  weitere  konstruktiv  wertvolle  Eigenschaft  der  Pelton-Schaufel  besteht 
darin,  daß  zwei  derartige  Eintrittskanten  zu  einer  Schneide  zusammengefaßt  sind 


*)  Cber  die  Variation  der  Strahlgeschwindigkeit  im  Austrittsquerschnitt  vgl.  Z.  g.  T.  19 12,  S.  70, 
Abb.  13. 
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(Abb.  683],  wodurch  ein  Verspritzen  des  Wasserstrahls  verhütet  und  eine  sym- 
metrische Anordnung  geschatTen  wird,  die  bei  genauer  Halbierung  des  ankom- 
menden Wasserstrahls  jeden  Axialschub  vermeidet.  Daß  durch  die  Zusammen- 
(iigung  zweier  Ablenkungsflächen  ein  Schneidenwinkel  jii  entsteht,  der  praktisch 
nicht  unter  1 5"  gewählt  werden  soll,  hat  erfahrungsgemäß  wesenthche  Umlenkungs- 
verluste  nicht  zur  Folge. 

Man  bemerkt  vielmehr,  daO  der  Wasserstrahl  durch  die  genannte  Schneide 
auf  einem  beträchtlichen  Weg  des  Radumfangs  unter  fast  gleichbleibendem  Winkel 
aufgefangen  wird  (Abb.  684),  und  daß  sich  daraus  die  wertvolle  Möglichkeit  er- 
gibt, eine  geringe  Zahl  solcher  Schaufeln  oder  Becher  auf  dem  Rad  anzuordnen 
(Abb.  297,  S.  200).  Die  einzelnen  Becher  stehen  dann  weit  voneinander  und 
können  deshalb  den  Strahl  mit  einem  sehr  geringen  Winkel  ,i,  {Abb.  683),  bzw. 
mit  kleiner  Austrittsenergie  entlassen, 

I 


Abb.  683.  Abb.  6S4.     Wechsel  des  Schneiden  wink  e!s  mit 

der  Beitufächlagnngsrictitung  fj'i). 

Ist  man  sich  so  über  die  Vorteile  und  Grundgedanken  der  Pelton-Turbine  klar 
geworden,  so  hat  man  nun  zur  konstruktiven  Verwirklichung  einen  Doppelbecher 
zu  entwerfen,  der  das  mit  gegebener  Geschwindigkeit  ankommende  Wasser  mit 
seiner  Schneide  auffangt  und  nach  sanfter  Ablenkung  mit  möglichst  geringer 
Geschwindigkeit  in  axialer  Richtung  entläßt. 

Die  Behandlung  dieses  Gegenstands,  der  verständlich  einfach  und  experi- 
mentell auch  nicht  besonders  schwierig  ist,  stößt  aber  bei  einer  reinen  rechne- 
rischen Durchfuhrung  auf  die  größten  Schwierigkeiten.  Ich  werde  daher  neben 
der  Rechnung  das  Hauptgewicht  auf  diejenigen  experimentellen  Maßnahmen  legen, 
mit  deren  Hilfe  der  Praktiker  zur  Konstruktion  befriedigender  Pelton-Räder  gelangt. 

B.  Berechnungsgang. 

Die  genaueren  Untersuchungen,  seien  sie  rechnerischer  oder  experimenteller 
Art,  können  nur  an  gegebenen  Konstruktionen  (vgl.  S.  567  ff.)  ausgeführt  werden. 
Zum  Entwurf  der  letzteren  muß  man  sich  daher  mit  einer  Annäherung  begnügen, 
mit  der  etwa  der  folgende  Weg  eingeschlagen  werden  kann. 


B,  Berechnungsgang. 
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I.  Bestimmung  der  Schaufelteilung. 

In  Abb.  685  ist  mit  dst  die  Stärke  des  ankommenden  Strahles,  mit  D„t  der 
seine  Achse  berührende  Turbinendurchmesser  bezeichnet.  D^  und  D^  bedeuten 
wie  auch  früher  die  für  beliebige  Wassertropfen  verschiedenen  Eintritts-  und  Aus- 
trittsdurchmesser, Dabei  stellen  D^a  und  Da  bzw.  D^a  und  D^i  wieder  die  äußersten 
bzw.  innersten  Werte  dar,  während  Da  den  absolut  größten  Außendurchmesser 
des  Laufrades  angeben  soll.  Der  Becher  taucht  mit  seiner  Schneide  bei  A  in  den 
Strahl  ein,  nimmt  ihn  dann  bald  ganz  auf,  lenkt  ihn  ab  und  entläßt  ihn  seitlich 
über  eine  längere  Wegstrecke.  In  B  tritt  die  Schneidenspitze  aus  dem  Strahl 
heraus,  von  diesem  Augenblick  an  wird  der  Becher  vom  vollen  Strahl  beauf- 
schlagt. 


Abb.  68^.    Bestimmung  der  Schaufelteilung. 


Abb.  686.  Änderung  der  Teilung  mit  DmjDi^, 


Die  in  der  Abb.  685  rechts  von  B  gelegenen  Wasserteilchen  des  untersten 
Wasserfadens  müssen,  wenn  sie  zur  richtigen  Abgabe  ihres  Arbeitsvermögens 
gelangen  sollen,  die  nächste  Schaufel  so  frühzeitig  einholen,  daß  sie  in  ihr  noch 
die  volle  Ablenkung  zum  Winkel  ß^  erfahren.  In  welcher  Stellung  der  nächsten 
Schaufel  dies  noch  mit  Sicherheit  eintritt,  läßt  sich  genau  erst  nach  völliger  Fest- 
legung der  Schaufelform  bestimmen.  Zum  Entwurf  nehmen  wir  an,  der  letzte 
Wassertropfen,  der  unter  B  gerade  noch  durchgeschossen  ist,  soll  die  nächste 
Schaufel  in  der  Senkrechten  durch  die  Achse  [S  Abb.  685)  bei  C  einholen. 

Dies  geschieht,  wenn  wir  die  Wassergeschwindigkeit  über  dem  Strahlquer- 
schnitt konstant  =  c^  annehmen,   nach  der  Zeit  BC\c^.     Gleichzeitig  gelangt  die 

Schaufelspitze  von  B  nach  Z>,   wobei  BD^r=BC-^-* 

Legen  wir  außerdem  die  Schaufelkante  vorläufig  radial,  so  nimmt  sie  von  C 
die  Richtung  nach  E  und  die  kleinste  Teilung  /  ist  durch  DE  gefunden. 

Man  bemerkt  aus  Abb.  686,  daß  die  Teilung  bei  gegebenem  Durchmesser  D 
rasch  mit  der  Entfernung  CE  bzw.  umgekehrt  mit  D„t  zunimmt. 
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Je  kleiner  V^ID^^  gewählt  wird,  um  so  weniger  Schaufeln  erhält  man,  um  so 
kleiner  können  die  Austrittswinkel  gewählt  werden,  um  so  wechselnder  ergeben 
sich  aber  die  Beaufschlagungswinkel  und  um  so  größer  die  hieraus  entspringen- 
den Nachteile. 

Welches  die  günstigste  Annahme  von  D,n\D^^  ist,  kann  wiederum  erst  durch 
Untersuchungen  an  der  fertig  vorliegenden  Turbine  entschieden  werden.    Vorläufig 

wählen  wir  yp  =0,88. 


II.  Angenäherte  Bestimmung  der  Wasserwege. 

Eine  genauere  Konstruktion  des  absoluten  Wasserwegs  wird  an  der  fertigen 
Schaufel  auf  S.  557  angegeben.  Für  den  Neuentwurf  sind  wir  wieder  auf  Annähe- 
rungen angewiesen,  und  diese  sollen  darin  bestehen,  daß  die  Drehung  der  Schaufel 
auf  dem  verhältnismäßig  kurzen  Weg  ihrer  Beaufschlagung  vernachlässigt  wird, 
daß  wir  die  seitliche  Ausbreitung  des  Strahls  beim  Auftreffen  auf  die  Schaufel 
ausschalten  und  annehmen,  der  vom  untersuchten  Wasserfaden  bespülte  Teil  der 
Schaufel  könne  durch  eine  Zylinderfläche  ersetzt  werden,  deren  Erzeugende 
senkrecht  zur  relativen  Eintrittsgeschwindigkeit  und  senkrecht  auf  einer  durch  die 
Turbinenachse  gehenden  Ebene  steht.  Schließlich  soll  sich  die  Schaufel  in 
Richtung  der  Relativgeschwindigkeit  mit  der  in  sie  fallenden  Komponente  der 
Umfangsgeschwindigkeit  gleichmäßig  fortbewegen. 

Unter  diesen  Voraussetzungen  spielt  sich  die  Ablenkung  des  Wassers  für  jeden 
beobachteten  Tropfen  in  der  Ebene  ab,  die  durch  die  Relativgeschwindigkeit 
parallel  zur  Turbinenachse  gelegt  wird,  und  die  Konstruktion  des  absoluten 
Wasserwegs  erfolgt  jeweils  wie  für  eine  in  dieser  Ebene  liegende  > Turbinenstange  c 
(vgl.  Abb.  262,  S.  193). 

Dabei  ist  noch  die  Umfangsgeschwindigkeit  festzulegen,  die  für  den  Durch- 
messer Dm  erfahrungsgemäß  zu  «/=  o^^^YigH  oder  mit  c^  =  o^cßVzgH  zu 
/^/=  0,441  c^  gewählt  werden  kann,  sowie  eine  Annahme  über  die  Schaufel- 
krümmung zu  machen,  die  in  jeder  der  fraglichen  Ablenkungsebenen  vorläufig  als 
Kreisbogen  mit  anschließenden  Tangentialstückchen,  etwa  nach  Abb.  687  gewählt 
werden  darf  und  wobei  q  ~  0,69  dst  [dst  =  Strahldurchmesser). 

Die  Untersuchung  geschah  fiir  den  mittleren  Wasserfaden  (//),  sowie  für  die 
beiden  äußersten  Fäden  (/  und  ///).  Zunächst  wurden  die  für  den  Durchmesser 
D^^  in  Frage  kommenden  Eintrittsdreiecke  aufgezeichnet,  aus  denen  die  in  die 
Relativrichtung  fallende  Umfangskomponente  u^  mit  der  Relativgeschwindigkeit  zu 
nach  obiger  Annahme  die  Konstruktion  des  absoluten  Wasserwegs  aus  dem  rela- 
tiven ermöglichte  (vgl.  Abb.  687  und  S.  167).  Die  Auftragung  der  so  gefundenen 
Wege  m  in  der  z^^-Richtung  ergab  die  jeweiligen  Austrittspunkte  aus  der  Schaufel 
7      2 

■*  Ä  j    ^  a  >   •   •   • 

Bei  Berechnung  der  Relativgeschwindigkeit  einen  besonderen  Stoßverlust  am 
Eintritt  anzunehmen,  ist  nach  S.  165  kaum  nötig,  dagegen  empfiehlt  es  sich,  w^ 


TC!  —  wl 


auf  IC,    allmählich    so    abnehmen    zu   lassen,    daß   etwa    — ^ ^  =  o,i/rbzw. 

2  g 

w^  =  Vw\  —  0,1  •  2gH  (Nebenfigur  der  Abb.  687). 


B.  Berechnungsgang. 
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Dies  wird  dann  bei  den  in  gleichen  Zeitteilchen  Jt  auf  der  Schaufel  zurück- 
gelegten Wegstrecken  wJx  berücksichtigt. 

Wenn  die  Untersuchung  nicht  nur  für  den  mittleren  Wasserfaden,  sondern 
wie  in  Abb.  687  auch  für  den  untersten  und  obersten  Wasserfaden  für  verschie- 


^0 


/ 


/ 


T    1' 


\*-JBf ^ 


/ 


J^kkekerrdatmrl'lf^^ 


A' 


--■ .  >  ^    ^^ jd       ^ 


Abb.  687.     Angenäherte  Bestimmung  der  Wasserwege  und  des  Beaufschlagungsbereichs. 

dene  Beaufschlagungszeiten  durchgeführt  ist,  so  erhält  man  ein,  wenn  auch  nicht 
genaues,  so  doch  übersichtliches  Bild  darüber,  welche  Richtungen  die  Schaufel- 
krümmungen im  Durchschnitt  haben  sollten  und  wie  die  Schaufel  begrenzt  werden 
muß,  damit  kein  Wasser  seitlich  verspritzt  wird. 

Weiter  ist  es  vor  allem  wichtig,  die  Richtung  der  Eintrittskante  und  die  der 
Austrittskante  festzulegen. 


III.  Richtung  der  Eintritts-  und  Austrittskanten. 

Die  Eintrittskante  sollte  am  besten  senkrecht  zur  Relativgeschwindigkeit  des  an- 
kommenden Strahles  gestellt  werden.  Da  sie  aber  während  der  Drehung  des  Rades 
ihre  Richtung  ändert,  legen  wir  sie  so,  daß  diese  Bedingung  für  die  mittlere  Zeit  er- 
füllt ist,  in  der  die  Schaufel  vom  vollen  Strahl  getroffen  wird.     Letzteres  tritt  ein 
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von  der  Stellung  B  (Abb,  688)   bis  da,    wo  der  in  A  gerade  noch  vorbeifließende 
Wassertropfen  ///  die  Schaufel  trifft.     Auch  zu  dieser  Feststellung  nehmen  wir 
mit  genügender  Annäherung  die  Schaufel- 
-  -   -  -  kante  vorläufig  als  Radiale  an.    Dann  er- 

gibt  sich  die   betreffende  Stellung  in  G, 

.     K, 

sobald  l'G=AH~,  denn  im  Augen- 
blick wo  der  Tropfen  bei  Ä  vorüberging, 
befand  sich  die  Schaufel  in  Stellung  h\ 
wobei  AF=t.  Das  kann  durch  Probieren 
leicht  gefunden  werden.  In  der  Mitte 
zwischen  F  und  G  soll  dann  die  Kante 
senkrecht  auf  der  Geschwindigkeit  des 
mittleren  Wasserfadens  stehen. 

In  Abb.  689  sind  für  3  verschiedene 
Teilungen  /„,  ti,  tc  mit  24,  18  bzw.  14 
Schaufeln  zunächst  die  Punkte  G  wie  oben 
gefunden  worden.  Der  volle  Beaufschla- 
gungsbereich BG  wurde  dann  durch  J 
halbiert,  wodurch  für  eine  vorläufig  ge- 
wählte Richtung  der  Eintrittskante  durch  J 
der   mittlere  Eintrittspunkt   des   mittleren 


// 

1 

/    : 

l-  . 

/ 

/       hl. 

<<^ 

.!f__ 

Abb.  6S9.     Neigung  der  Ebtriltskanle  bei  wechselnder  Teilung. 


6.   Berechnungsgang. 
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Wasserfadens  auf  II  gefunden  wurde.    Das  dort  konstruierte  Eintrittsdreieck  zeigte 
dann  die  vorläufige  Relativrichtung,  die  zu  einer  Korrektur  und  schließlichen  Fest- 
legung der  senkrecht  zu  ihr  stehenden  Schaufelkante  und  zu  der  Lage  des  mittleren 
Eintrittspunktes   führte.      In  Abb.  689 
ist  nur  das  Endergebnis  eingezeichnet, 
aus  dem  man  bemerkt,    daß  sich  die 
Neigung  der  Kante  (Winkel  %\)  mit  der 
Teilung  ziemlich  stark  ändert. 

In  den  Punkten  Ua^  a^^  Uc  derselben 
Abbildung  bemerkt  man  die  absoluten 
Lagen  des  Eintritts,  in  den  Punkten  bn , 
bhy  bc  die  des  Austritts  der  die  Schaufel 
zuletzt  treffenden  Wasserteilchen. 

Die  Richtung  der  Austrittskante  wird 
nach  ähnlichen  Überlegungen  bestimmt. 
Auch  sie  soll  in  der  Mittellage,  in  der 
der  volle  Strahl  die  Schaufel  verläßt, 
auf  diesem,  d.  h.  auf  dessen  Relativ- 
geschwindigkeit, senkrecht  stehen.  Dar- 
über gibt  uns  Abb.  690  Auskunft.  Wir 
sehen  dort  den  Bereich  des  Austritts 
für  den  mittleren  Wasserfaden  zwischen 
den  Punkten  Z^  und  Zg.  In  der  Mittel- 
stellung legen  wir  wieder  nach  Konstruk- 
tion des  zugehörigen  Eintrittsdreiecks 
und  der  Richtung  der  Relativgeschwin- 
digkeit die  Kante  senkrecht  zu  zv^, 

Ist  man  durch  diese  Betrachtungen  zur  Ausfuhrung  einer  bestimmten  Becher- 
form gelangt,  so  kann  auf  sie  auch  eine  genauere  Berechnung  des  Wasserwegs 
in  der  folgenden  Weise  angewendet  werden. 


Abb.  690.     Bestimmung  der  Austrittskantc. 


IV.  Genauere  Bestimmung  des  Wasserwegs. 

1.  Grundlagen. 

Gegeben  sei  eine  beliebige  Schaufelfläche  durch  die  senkrecht  zur  Drehachse 
geführten  Schnitte  1,  2,  3  usw.  (Abb.  i,  Taf,  55). 

Im  allgemeinen  Fall  kann  die  Konstruktion  nur  punktweise  durchgeführt  werden. 
Wir  bestimmen  daher  zunächst  die  Relativgeschwindigkeit  w  am  Eintritt  aus  der 
absoluten  Geschwindigkeit  c  und  der  Umfangsgeschwindigkeit  u  und  schneiden 
dann  durch  Horizontalebenen  im  Aufriß  im  Verein  mit  den  oben  genannten  Achs- 
normalschnitten das  Flächenelement  der  Schaufel  heraus,  das  wir  zunächst  der 
Betrachtung  unterziehen.  An  der  Seite,  wo  w  das  erste  Element  verläßt,  haben 
wir  das  zweite  ins  Auge  zu  fassen  und  so  weiter,  bis  der  Weg  durch  die  ganze 
Schaufel  vollendet  ist.  Für  den  Übergang  von  einem  Flächenelement  zum 
nächsten  gilt,  daß  die  Geschwindigkeit  iv  die  Schnittlinie  beider  im  zweiten 
Element  unter  demselben  Winkel  verläßt,  unter  dem  sie  sie  im  ersten  angetroffen 
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hat.  Man  erhält  danach,  wenn  von  Richtungswechseln  auf  den  einzelnen  Elementen 
abgesehen  wird,  diejenige  Linie  des  Wasserwegs,  die  ein  auf  eine  beliebig  ge- 
wölbte Fläche  aufgelegter  Papierstreifen  beschreibt 

In  Wirklichkeit  treten  aber  Richtungswechsel  auf  den  einzelnen  Flächenelementen 
auf,  und  wie  diese  behandelt  werden  können,  möge  an  dem  beliebig  heraus- 
gegriffenen Flächenelement  betrachtet  werden,  das  in  Abb.  2  im  Aufriß  als  d'U^d'd!* 
und  im  Grundriss  als  clb'c'd!  dargestellt  ist.  Der  eingezeichnete  relative  Wasser- 
weg sei  dabei  durch  die  Linie  w  gegeben. 

Da  wirken  nun  auf  das  Wasserteilchen,  dessen  Masse  wir  gleich  i  setzen 
wollen,  die  aktiven  Kräfte:  Trägheit  und  Schwere,  dazu  widerstehend  die  Reibung, 
während  die  Druckkräfte,  da  es  sich  hier  um  Gleichdruckturbinen  handelt,  weg- 
fallen. 

Die  Trägheitskräfte  setzen  sich  nach  S.  176 ff.  zusammen  aus 

du 

1.  P«^,  der  tangentialen  Umfangsbeschleunigung  =  --^,  die  hier  für  konstante 

Drehzahl  =  o  zu  setzen  ist. 

II* 

2.  P„^,   der  radialen  Umfangsbeschleunigung  =  —-,  deren  in  die  Richtung  von 

w  fallende  Komponente  /'„^  die  Relativgeschwindigkeit  w  tangential  be- 
schleunigt, während  die  in  dem  Schaufelelement  liegende,  zu  w  senkrechte 
Komponente  Pu^  eine  rechtwinklige  Verschiebung  zu  zu  hervorruft.  Die 
in  die  Flächennormale  fallende  Komponente  von  Pu^  hat  auf  den  Wasser- 
weg keinen  Einfluß. 

3.  P.^^^  die  Kraft  der  tangentialen  Beschleunigung  der  Relativbewegung  =  ~  , 
die  zum  Schluß  aus  dem  Gleichgewichtsansatz  gefunden  wird. 

4.  /^i,^ ,  die  Zentrifugalkraft  der  Relativbewegung  kommt  hier  nur  in  soweit  in 

Betracht,  als  sie  in  die  Schaufelfläche  fällt.    Ihr  Betrag,  der  einer  zu  w  senk- 

dv 
rechten  Deviation  entspricht,  sei  gleich      -  gesetzt  und  wird  ebenfalls  durch 

den  Gleichßfewichtsansatz  bestimmt. 

71'  Zi' 

5.  P^j  die  Kraftwirkung  der  Zusatzbeschleunigung  =  2rc'- w-sinr/)  =  2 sin cp. 

Sie  steht  senkrecht  auf  einer  Ebene  durch  zu  und  einer  Parallelen  zur  Dreh- 
achse und  ist  ihrer  Deviation  entgegengerichtet.  Sie  kommt  mit  ihrer  zu  zu 
senkrechten,  ins  Flächenelement  fallenden  Komponente  zur  Wirkung. 

6.  G,  die  Gewichtswirkung  des  Teilchens,  die  gleichfalls  in  ihren  Komponenten 
zur  Wirkung  käme.  In  unserem  Falle  kann  sie  wegen  ihrer  Kleinheit  gegen- 
über den  übrigen  Größen  vernachlässigt  werden.    (S.  560).      ^  , 

7.  P/ij  die  Reibung  schließlich,  die  mit  ihrer  Schleppkraft  =  q  *  0  -  - —  y  (S.  152, 
Gl.  211)  der  Bewegung  entgegenwirkt. 

Danach  wird  das  Gleichgewicht  für  die  gefundenen  Kräfte  im  Aufriß  und 
Grundriß  erfüllt  sein,  wenn  für  die  Masse  i 

a)  in  Richtung  von  zu 

Im  Aufriß       ^^  4-  F'i^  +  P'i  =  o  (547) 

Im  Grundriß  —  +  Pl,^  +Pr  =  o  (548) 
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b)  in  Richtung  senkrecht  zu  w 

dl} 

Im  Aufriß       -^  +  />;;,  +  -P;  =  o  (5  49) 

dv* 
Im  Grundriß  ^-  +  F^^  +  />;^  =  o .  (550) 

Daraus  können  dann  für  ein  Zeitteilchen  Jx  jeweils  die  /dw  bzw.  Jv  berechnet 
werden.  Aus  ihnen  folgen  die  entsprechenden  Deviationen,  die  ich  mit  ©«r  und 
%v  bezeichne,  zu        „sr        1/   ^  /  ^  osw        1/   >   ^r  ^  ,      x 

2);  =  'UJv'Jv;         5);'  =  \/lv"Jx,  (552) 

Durch  ihr  Antragen  im  Abstand  zc^  •  Jx  läßt  sich  der  Weg  des  Wasserteilchens 
im  Aufriß  und  Grundriß  für  das  betreffende  Flächenelement  auftragen. 

Ort  und  Richtung,  mit  denen  es  dieses  Element  verläßt,  bilden  dann  die  Grund- 
lage, um  dieselbe  Untersuchung  an  einem  nächsten  Teilchen  vorzunehmen. 

Daß  das  Teilchen  dabei  seinen  Ort  wechselt,  ist  nur  dann  zu  beachten,  wenn 
die  Schwerkraft  berücksichtigt  werden  soll,  die  relativ  zu  den  gedrehten  Teilchen 
ihre  Richtung  ändert.  Die  Trägheitskräfte  dagegen,  die  wir  hier  allein  betrachten, 
sind  in  jeder  Stellung  des  Rades  dieselben. 

Schließlich  können  aus  den  einzelnen  iv  •  Jt  und  u  •  dt  die  absoluten  Wege 
^  •  ^/  im  Auf-  und  Grundriß  eingezeichnet  werden,  was  besondere  Bedeutung  für 
die  Größe  und  Richtung  der  absoluten  Austrittsgeschwindigkeit  hat 

Der  hier  angedeutete  Weg  ist  ganz  allgemein  für  jede  beliebige  Schaufelform 
verwendbar,  insofern  nur  ihre  Krümmungen  allmählich  und  groß  sind  im  Verhältnis 
zur  Strahlstärke.  Der  Weg  ist  aber  umständlich  und  die  durch  die  Verbreiterung 
des  Strahles  verursachten  Abweichungen  von  der  Hauptströmung  rechtfertigen  im 
allgemeinen  die  hier  aufzuwendende  Arbeit  nicht.  Denn  wenn  man  sich  auch  mit 
verhältnismäßig  wenigen,  d.  h.  mit  groß  gewählten  Flächenelementen  begnügen 
kann,  so  darf  man  doch  nicht  vergessen,  daß  die  Schaufel  bei  ihrem  Durchgang 
durch  den  ankommenden  Strahl  sehr  verschieden  beaufschlagt  wird,  sodaß  die 
Untersuchung  zum  mindesten  für  den  zuerst  und  für  den  zuletzt  auftreffenden 
Wassertropfen  dazu  für  einige  mittlere  Beaufschlagungen  durchgeführt  werden 
müßte. 

2.  Konstiniktion. 

Für  die  Durchführung  der  Untersuchung  werde  eine  Umfangsgeschwindigkeit 
u  =  40  m/sek  und  eine  Relativgeschwindigkeit  lu  =  45  m/sek  angenommen.  Der 
Punkt  der  Schaufel,  von  welchem  aus  die  Untersuchung  beginnt  [a\)^  liege  auf 
einem  Durchmesser  Z?  =  i  m.  Um  für  die  graphische  Darstellung  brauchbare 
Größen  zu  erhalten,  werde  als  Längeneinheit  i  mm,  als  Zeiteinheit  7xooo  sek=  1  @, 
und  als  Gewichtseinheit  i  g  (Gewicht)  gewählt.  Die  Umfangsgeschwindigkeit  er- 
gibt sich  dann  zu  «  =  40  mm/@,  und  analog  ec  =  45  mm/S,  während  die  Massen- 

einheit    die   Dimension besitzt 

mm 

Pu^  berechnet  sich  dann  in  Punkt  0,  zu 

p     ni '  u\  I  •  40" 


u 


r 


500 


=  3,2g 
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Zur  Bestimmung  von  Pn^  ist  zunächst  die  Größe  des  Winkels  cp  zu  ermitteln, 
den  die  Relativrichtung  mit  einer  Parallelen  zur  Drehachse  bildet.  Zu  dem  Zweck 
fällt  man  in  Abb.  3',  Taf.  55  von  einem  beliebigen  Punkt  m'  der  2£'J  -  Richtung 
eine  Senkrechte  m'c>  auf  die  Parallele  zur  Achse  a\o\  errichtet  in  m*  auf  o'ni 
die  Senkrechte  m'ii  =  m7i\  macht  o'm'^  =  o'n\  dann  ist  ^o'a^^n'^  =  y,  der  ge- 
suchte Winkel  cf  in  wahrer  Größe.     Er  beträgt  in  unserm  Beispiel  56". 

Ps  wird  damit 


Ferner  ist 


^-i  =  '"^    -  f   -    smf/),^  =  I  •  — ^-- .  0,829  =  5,9  g. 


2 


PRr=9^0-l-y  [Vgl.  S.  152,  Gl.  (211)]. 


Bei  der  Bestimmung  der  Oberfläche  0  in  der  letzten  Gleichung  ist  zu  be- 
achten, daß  nach  ihr  die  Schleppkraft  unabhängig  ist  von  dem  Volumen  der  in 
Frage  stehenden  Flüssigkeitsmenge,  während  in  unserem  Beispiel  dieses  Volumen, 
als  Träger  der  Trägheitskräfte  eine  entscheidende  Rolle  spielt.  Man  muß  daher 
hier  eine  Annahme  über  die  Stärke  des  über  die  Schaufel  hinwegfließenden  Strahles 
machen  und  man  erkennt  leicht,  daß  die  in  Gleichung  (211)  einzuführende  Ober- 
fläche bzw.  die  Schleppkraft  für  die  Masseneinheit  der  Strahlstärke  dann  um- 
gekehrt proportional  ist 

Bestimmen  wir  nun  zunächst  das  Gewicht  G  unserer  Masseneinheit,  so  folgt  mit 

^  I  •  9810 

G  =  w  •  ^  = =  0,00981  g. 

I 000000  '  ^ 

Diesem  Gewicht  entspricht  ein  Volumen  von  9,81  mm^  Nehmen  wir  nun, 
um  zwecks  deutlicher  Darstellung  große  Reibungskräfte  zu  erhalten,  die  Strahl- 
stärke verhältnismäßig  klein  zu  5  mm  an,  so  ergibt  sich 

0=  —  =  — —  =  1,905 
5  5 

und  mit  q  =  0,006 


Pr  =  0,006  •  1,905 ^- —  •  1 000000  •  0,001  =  1,21 6  g. 

'  '^  ^     2  •  9810  '  '        ^ 

fAus  der  Gegenüberstellung  der  Zahlenwerte  von  /V^,    Pz^    Pr   mit    G   folgt 

auch  gleichzeitig,   daß  die  Vernachlässigung  der  Schwerkraft  wohl  berechtigt  ist. 

Nachdem  so   die  Größen  der  Kräfte   bestimmt  sind,  können  sie  graphisch  in 

die    einzelnen    Komponenten    zerlegt   werden.      Als    Kräftemaßstab    wählen    wir 

10  mm  =  I  g.     Wir  tragen  zunächst  die  Kraft  Pu^    an,  die  in  radialer  Richtung 

wirkt  und  im  Aufriß  (Abb.  2",  Taf  55)  in  wahrer  Größe  erscheint  -P«    =  PH    =  a![h[ , 

I  I         

und  projizieren  sie  auf  die  Normale  N'  bzw.  iV",  die  auf  der  Grundrißspur  ä^d^ 
(Abb.  2')  bzw.  auf  der  Aufrißspur  a![b'[  senkrecht  steht.  Zu  dem  Zweck  ist  iV 
um  Fn^  in  die  Papierebene  hineinzudrehen.    Dazu  fällen  wir  von  einem  beliebigen 

Punkt  e"  der  Normalen  eine  Senkrechte  e"f'  auf  P\\^,  Da  e  im  Grundriß  um  die 
Strecke  e'g'  vor  der  Aufrißebene  liegt,  so  erfolgt  die  Umklappung  durch  senk- 
rechtes Antragen  von  e"^'  =  /^'  an  e"/'  und  Schlagen  des  Kreisbogens  g"/"' 
um  /".     e'^a"  stellt  dann  die  Umlegung  der  Normalen  dar  (Ä^^), 
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Nun  fallen  wir  von  //",  dem  Endpunkte  von  Fü^  ,    ein  Lot  A"4  auf  die  um- 

I 

gelegte  Normale  und  erhalten  die  in  die  Normale  fallende  Komponente  P'r„  als 
d^i^y  indem  wir  i"il^  ;  /V^  ziehen.  Damit  ist  auch  die  Kräftezerlegung  im  Grund- 
riß gegeben. 

Die  im  Flächenelement  liegende  Komponente  von  P»^  =  a"  k"  =  i"  /i"  wird 
nun  ihrerseits  in  analoger  Weise  auf  die  zrrRichtung  projiziert.  Dazu  benötigt  man 
eine  Hilfsvertikalebene  durch  ^^ ,  welche  «/,  in  Z'  schneidet,  dem  im  Aufriß  /"  ent- 
spricht. k"r  ist  die  Aufrißspur  einer  u\  und  k  enthaltenden  Ebene.  Um  diese  Spur 
klappen  wir  u^l  um,  indem  wir  auf  zt^','  m"  beliebig  wählen,  m'^o"  JL  k^T,  m"n"  = 

m'n  und  ±  ni"o\  n'^o"  =  m'^d'  ziehen.  Dann  ist  m"J"  die  umgeklappte  ze/, -Rich- 
tung, auf  die  wir  von  k'[  aus  ein  Lot  fallen  und  durch  Übertragen  des  Fuß- 
punktes desselben  auf  ze^'  d[f^  =  Pl^^^  und  ~k^^  =  <^'  =  Pl^^  erhalten.  Im  Grund- 
riß  erhalten  wir  entsprechend  a\p\  =  P»^  und  a[g[  =  /J, . 

Für  die  Zerlegung  der  Kraft  P^  (die  gleichfalls  im  Aufriß  in  wahrer  Größe  er- 
scheint) ist  das  Flächenelement  in  Abb.  3"  u.  3'  nochmals  in  Aufriß  und  Grund- 
riß herausgezeichnet.  Die  Projektion  von  Pg  auf  die  Normale  liefert  genau  wie 
oben  durch  ^,  /,  ^,  A,  i  die  Strecke  a"i"  =  Ps^   und  ihre  in  der  Schaufelfläche 

liegende  zu  za  senkrechte  Komponente  P"^  =  a"k"  =  h'[t'[^  während  eine  Größe 

Pz^  dem  Wesen  der  Zusatzkraft  entsprechend  nicht  vorhanden  ist. 

Die  Reibungskraft  Pr  tragen  wir  in  wahrer  Größe  auf  der  umgeklappten  u\- 
Richtung  in  Abb.  2"  als  l"s^  an  und  erhalten  durch  die  s^  entsprechenden  Punkte 
:r  und  s'  Fk,  =  /"/'  und  Ph,  =  17. 

Nunmehr  können  die  Beschleünigungskräfte  -j-ymA-j-  nach  der  obigen  Gleichung 
bestimmt  werden.    So  ist  z.  B. 

fL  +  Pk  =  1,45  +  1,05g  =  2»5g 


{-fX 


•Ol, 


''"'    pz.+p';i,  =2,25  +  3,775  =  6,0g 


(-  S), 


und  man  erhält  fiir  die  Zeiteinheit  den  Geschwindigkeitszuwachs 

Azt/"  =  2,5mm/v3;  Az/'  =  6,omm/@ 
und  damit  die  Deviationen 

^w^  =  —  Azu"=  1,25  mm;  3)^'^  =   -  Az'"  =  3,0mm-. 

Nun  werden  die  zurückgelegten  Wege  bzw.  deren  Projektionen  im  Maßstab  i :  i 
kufgetragen.  Die  Aufrißprojektion  von  wAr  =  zcf  ergibt  sich  damit  aus  Abb.  2" 
zu  /"r'\  die  wir  als  a"r"  nach  Abb.  3"  übertragen.     Im  Endpunkte  /'  fügen  wir 

3)^1  parallel  a"k'[  an  und  daran  2)i^,  parallel  zu".  Dann  ergibt  sich  a"c"  als  die 
Bahn  des  Wasserteilchens  auf  dem  Flächenelement.  Die  Richtung  von  zu  im  Punkte  c" 
bzw.  c'  ist  eine  Tangente  an  die  Bahnkurve  in  Punkt  c  und  erscheint  z.  B.  im  Aufriß 
(Abb.  3")  als  zt^'^a. 

Das  Flächenelement  a^  b^  c^  d^  wurde  zunächst  beliebig  groß  angenommen 
und  dann  so  verkleinert,  daß  der  in  i  ©  zurückgelegte  Weg  durch  2  Eckpunkte  ging. 

Camerer,  Wasserkraftmaschinen.  ^5 
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Nunmehr  tragen  wir  das  zweite  Flächenelement  a^  b^  c^  d^  so  an,  daß  a^  mit 
c^  zusammenfallt  und  bestimmen  die  Geschwindigkeiten  und  Kräfte  wie  oben. 
Dazu  muß  aber  zunächst  die  Richtung  von  w^^^  für  das  zweite  Flächenelement 
besonders  ermittelt  werden.  In  Abb.  4  ist  das  Flächenelement  0,  b^  c^  d^  als 
^«  ^t  Vi  ^i  von  f,  aus  nochmals  angetragen.  In  ihm  hat  zt'',',  dieselbe  Richtung 
wie  in  Abb.  3*'  ermittelt  wurde.  Das  zweite  Element  sei  durch  a^  ß^  y^  ö^  im  Aufriß 
und  Grundriß  gegeben.  Die  Schnittlinie  beider  Elemente  ist  durch  die  gemein- 
samen Punkte  c([y  a"  und  /',  /"  gegeben,  die  die  Schnittpunkte  entsprechender 
Begrenzungslinien  im  Grundriß  und  in  einer  Parallelebene  zu  ihm  darstellen.  Wir 
konstruieren  nun  wie  oben  die  Umlegung  der  Flächenelemente  und  ihrer  Schnitt- 
linien in  den  Aufriß.  Damit  ergibt  sich  auch  die  Umlegung  von  Z£'',%  in  a[  [i^[  y"^  6" 
als  7£;°  a  in  a°  /^°  ;/°  5\ .  Indem  wir  im  zweiten  Flächenelement  an  Sl  den  gleichen 
Winkel  antragen,  den  zc/?^,  mit  5J  bildet,  erhalten  wir  die  Richtung  w^  und  daraus 
dann  die  Richtung  zc,  durch  einfache  ähnliche  Übertragung. 

Nunmehr  wiederholt  sich  die  gleiche  Zerlegung  wie  beim  ersten  Element.  Der 
Deutlichkeit  der  Abbildungen  halber  sind  die  dazu  nötigen  Hilfskonstruktionen 
weggelassen  worden. 

Man  bemerkt  aus  der  Darstellung  des  relativen  Wasserwegs  seine  durch  die 
erwähnten  Trägheitskräfte  veranlaßte  Krümmung,  dazu  einen  leichten  Knick  der 
Bahnkurve  am  Zusammenstoß  der  beiden  Flächenelemente,  der  darin  begründet 
ist,  daß  sich  an  dieser  Stelle  die  Schaufelkrümmung  konzentriert. 

C.  Berichtigung  der  rechnungsmäßigen  Ausfahrung  durch 

den  Versuch. 

I.  Experimentelle  Bestimmung  der  besten  Schaufelform. 

In  der  rechnungsmäßigen  Auseinandersetzung  hatten  wir  angenommen,  daß  ein 
Wasserstrahl,  der  auf  eine  Ebene  auftrifft,  mit  annähernd  konstanter  Geschwindig- 
keit und  ohne  seine  Querschnittsform  wesentlich  zu  ändern,  über  sie  dahingleite. 


Abb.  691.    Ideelle  Strahlform.  Abb.  692.   Der  Wirklichkeit  angenäherte  Strahlform. 

und  zwar  in  der  Schnittlinie  der  Vertikalebene  durch  den  ankommenden  Strahl 
(Abb.  691).  In  Wirklichkeit  breitet  er  sich  rasch  aus  und  spritzt  in  einem  dünnen, 
sich  allmählich  verbreiternden  Band  dahin')  (Abb.  692). 

Diese  Tatsache,  die  wegen  der  Vergrößerung  der  benetzten  Fläche  sowie  wegen 
der  streuenden  Strömungsrichtung  den  ungünstigsten  Einfluß  auf  die  Wasserführung 
ausübt,  ist  nun  auch  bei  den  Bechern  der  Tangential-Teilturbinen  in  sinngemäßer 
Weise  zu  erwarten  und  muß  für  jede  Neukonstruktion  zunächst  am  stillstehenden 
Becher  für  die  in  Frage  kommenden  Strahlrichtungen  untersucht  werden. 

^)  WiTTENBAUER,  Über  den  Stoß  freier  Flüssigkeitsstrahlen.     Z.  f.  Math.  u.  Phys.  1901,  S.  182. 
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Mar  klemmt  hierzu  die  Schaufel  5  (Abb.  693)  derart  auf  eine  Drehvorrichtung, 
daß  ihr  Drehmittel  E  in  die  Schaufelschneide  fällt.  Der  Strahl  selbst  geht  durch 
dasselbe  Mittel  und  man  kann  sich  dann  leicht  davon  überzeugen,  in  welcher 
Weise  er  bei  verschiedenen  Drehrichtui^en  von  der  Schaufel  zurücl^eworfen 
wird.  Was  so  für  eine  bestimmte  Stelle  der  Schneide  erprobt  ist,  muß  dann 
noch  durch  Verschieben  der  Schaufel  in  der  Schneidenrichtung  (an  J  und  K)  für 
andere  Stellen  untersucht  werden,  auch  wird  man  Strahlen  verschiedenen  Quer- 
schnitts zur  Prüfung  heranziehen. 

Diejenige  Schaufel  und  diejenige  Strahlform  entsprechen  schließlich  am  besten, 
bei  denen  der  Strahl  am  meisten  geschlossen,  mit  parallelen  Fäden  und  mit  dem 
kleinsten  Querschnitt  zurückgeworfen  wird,  denn  dabei  sind  die  kleinsten  benetzten 
Flächen  zu  erwarten  und  der  zurückgeworfene  Strahl  kann  im  Betrieb  am  näch- 
sten der  Umfangsgeschwindigkeit  entgegengesetzt  gleich  gerichtet  werden,  ohne 
durch  die  Nachbarschaufel  gestört  zu  werden,  wodurch  sich  der  Kleinstwert  der 
Austrittsenergie  erzielen  läßt. 


Abb.  693.     Apparat  zur  hydraulischen  Untersuchung 
der  Becher  der  Tangeutisl-Teilturblnen. 

Die  Vorrichtimg  der  Abb.  693  kann  auch  dazu  benutzt  werden,  Richtung  und  Größe 
der  auf  die  Schaufel  ausgeübten  Kraftwtrkung  durch  den  Versuch  zu  bestimmen. 
Man  entfernt  zu  dem  Zweck  den  Bolzen  bei  E  und  fuhrt  statt  dessen  einen  Dreh- 
bolzen erst  bei  G  und  dann  bei  H  ein,  woßir  die  entsprechenden  Drehmomente 
und  Kräfte  abgewogen  werden  können,  aus  denen  sich  die  resultierende  Kraft  P 
nach   dem  Parallelogramm  (Abb.  693)  berechnen  läßt. 

Eine  besonders  lästige  Untugend  der  Schaufel  zeigt  sich  dann,  wenn  die 
äußersten  Teile  des  verbreiterten  Strahles  durch  die  obere  und  untere  Schaufel- 
begrenzung so  nach  der  Mitte  zurückgeführt  werden,  daß  sich  die  wegfließenden 
Strahlteile  überschneiden  (Abb.  694)  und  einen  dreispitzigen  oder  Tförmigen 
Querschnitt  bilden,  dessen  innere  Spitze  leicht  durch  den  Rücken  des  nachfolgen- 
den Bechers  eingeholt  wird. 

Versuche,  die  ich  in  der  angedeuteten  Weise  1904  in  Gotha  angestellt  habe, 
zeigten,  daß  bei  kleinen  Strahistärken  die  der  Original-Pelton-Schaufel  ähnlichen 
Konstruktionen  (vgl.  Abb.  353,  S.  224)  besonders   gut  entsprochen  haben. 

Bei  derartigen  Versuchen  muß  aber  noch  eine  Eigenschaft  der  Becher  beachtet 
werden,  die  fiir  ihr  späteres  Zusammenarbeiten  am  Rad  von  Bedeutung  ist. 

36* 
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Aus  der  schematischen  Darstellung  des  Strömungsverlaufs  [Abb.  687  u.  68g) 
konnte  man  erkennen,  wie  rasch  die  Beaufschlagung  einer  Schaufel  durch  das  Nach- 
rücken der  nächsten  Schaufel   gestört  und  wie 
ungünstig    die    letztere   im   ersten   Augenblick 
beaufschlagt  wird. 

Aus  diesem  Grunde  hat  die  Pelton-Schaufel 
als  wesentliche  Verbesserung  aus  dem  Ende  des 
letzten   Jahrhunderts    den    kreisförmigen   Aus- 
schnitt (Abb.  694)  erhalten,  der  schon  die  ersten 
Strahlen  unter  günstigem  Winkel  auftreffen  läOt 
und  die  Störung  der  Beaufschlagung  durch  die 
nachfolgende    Schaufel    möglichst    lange    hint- 
anhält. 
Man  macht  den  Ausschnitt  etwas  größer  als  den  Strahlquerschnitt    {Sa  >  dsf 
vgl.  Abb.  715,  S.  574)    und  schärft  das  Ende  der  Schneide,  das  die  Aufgabe  hat, 
bei   Drehung  des  Rades   in  den   Strahl  einzuschneiden,  möglichst   zu,   um  dem 


Abb.  695.    Zuscharfung  der  Schneidi 
der  AchsnoimalebeDe, 


Abb.  696.     Zwciscbnctdeabecber. 
noch  nicht  berührten  Teil  des  Strahls  ein  ungehindertes  Weiterströmen  zur  nächsten 
Schaufel  nach  Abb,  695  zu  gestatten.    Zu  dem  Zweck  sollte  die  äuDere  Begrenzung 
der  Schneide   außerhalb   der  Richtung  der  Relativgeschwindigkeit  verlaufen,   was 
freilich  gelegentlich  auf  sehr  spitze  Zuscharfung  fuhrt. 
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Um  die  unrichtige  Beaufschlagung  des  Bechers  beim  ersten  AuftreflTen  des 
Strahls  auch  ohne  den  genannten  Ausschnitt  zu  vermeiden,  hatte  ich  seinerzeit 
(1904)  vor  Freigabe  des  betreffenden  Patents  für  Briegleb,  Hansen  &  Co.  den 
Becher  der  Zweischneidenturbine  konstruiert  (Abb.  696),  der  schon  im  ersten 
Augenblick  durch  die  axial  gerichtete  Schneide  richtig  beaufschlagt  wird,  bei 
Drehung  des  Laufrades  aber  dem  Strahl  die  zweite  Schneide  ähnlich  wie  bei  der 
Pelton-Schaufel  darbietet.  Auch  mit  diesem  Becher  wurden  recht  gute  Versuchs- 
ergebnisse erzielt,  die  aber  um  ein  geringes  hinter  denen  der  Original-Pelton- 
Becher  zurückstanden. 

II.  Experimentelle  Untersuchung  der  günstigsten  Arbeitsweise 

der  Schaufeln  am  Laufrad. 

Bei  dieser  Untersuchung  ist  eine  größere  Zahl  von  Variationen  zu  beachten. 
Auch  sie  kann  aber  mit  so  einfachen  Mitteln  ausgeführt  werden,  daß  es  vom 
Standpunkt  technischer  Wirtschaftlichkeit  aus  verfehlt  wäre,  sie  durch  ungenaue 
mathematische  Betrachtungen  ersetzen  zu  wollen« 

Was  hier  in  Frage  kommt,  ist 

1.  die  Richtung  der  Schaufelschneide  zur  Radialen, 

2.  die  Zahl  der  Schaufeln, 

3.  der  Beaufschlagungsort, 

4.  der  Strahlquerschnitt. 

Die  Untersuchungen  lassen  sich  an  folgendem  einfachen  Experimentier- 
apparat, den  ich  seinerzeit  für  Briegleb,  Hansen  &  Co.  entworfen  habe  und 
der^in  keiner  Turbinenfirma  fehlen  sollte,  in  einwandfreier  Weise  durchführen. 


Abb.  697.     Versuchsscheibe. 


Abb.  698.     Apparat  zur  Untersuchung  von  Tangential- 

Teilturbinen. 


Man  konstruiert  nach  Abb.  697  ein  Rad  derart,  daß  eine  beliebige  Zahl  von 
Schaufeln  in  beliebiger  Richtung  leicht  auf  seinem  Kranz  befestigt  werden  kann. 
Den  Kranz  bildet  man  zweckmäßig  so  aus,  daß  die  Schaufeln  sowohl  seitlich  als 
auch  am  äußeren  Umfang  je  nach  der  Ausgestaltung  ihres  Fußes  Platz  finden. 

Die  Lagerung  des  Rades  wird  nicht  fest  ausgeführt,  sondern  auf  einem  schwin- 
genden Rahmen  derart,  daß  seine  Relativlage  zum  eintretenden  Strahl  durch 
eine  Schraube  leicht  verändert  werden  kann  (Abb.  698). 
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Gibt  man  schließlich  noch  die  Möglichkeit,  Düsen  von  wechselndem  Quer- 
schnitt einzusetzen,  so  kann  man  leicht  durch  entsprechende  Variationen  das 
Maximum  des  Wirkungsgrades  für  die  vier  genannten  Untersuchungen  bestimmen. 
Dabei  wird  man,  solange  mit  gleicher  Düse  und  bei  gleichbleibendem  Gefälle 
gearbeitet  wird,  was  in  Gotha  durch  einen  Überfall  am  Oberwasserspiegel  ge- 
sichert war,  nur  zu  prüfen  haben,  für  welche  Stellung  und  Zahl  der  Schaufeln 
und  für  welche  Relativstellung  des  Rades  zum  Strahl  das  Produkt  der  Brems- 
belastung P  und  der  Drehzahl  ;/  p,^^ 

den  absoluten  Größtwert  annimmt,  der  für  jede  Versuchsänordnung  bekanntlich 
sehr  angenähert  auf  der  Spitze  einer  Parabel  zu  liegen  kommt  (vgl.  Abb.  231,  S.  170). 
Geht  man  zur  Untersuchung  wechselnder  Strahlstärken  über,  so  ist  freilich 
eine  Wassermessung,  oder  bei  Düsen  mit  bekanntem  Ausflußkoeffizienten  eine 
genaue  Nachmessung  des  Düsenquerschnitts  nicht  zu  umgehen. 


III.  Zahl  und  Stellung  der  Düsen  und  der  Abfluß  des 

Betriebswassers. 

Auch  hier  können  die  wirtschaftlich  besten  Anordnungen  nur  auf  dem  Wege 
des  Versuchs,  der  hier  freUich  mehr  Schwierigkeiten  bereitet,  mit  Sicherheit  fest- 
gestellt werden.  Rein  hydraulisch  ist  es  natürlich  am  besten  nur  eine  Düse 
anzuwenden  und  den  Abfluß-  bzw.  Abspritzraum  um  das  Rad  so  groß  als  irgend 
möglich  zu  machen. 


^ 
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Abb.  699.     Ungünstige  Anordnung  der  Düsen. 


Abb.  700.     Günstige  Anordnung  der  Düsen. 


Wirtschaftlich  ist  aber  häufig  eine  spezifische  Drehzahl  vorgeschrieben,  die 
mit  einer  Düse  nicht  mehr  bewältigt  werden  kann,  und  da  wird  man  mit  Rück- 
sicht auf  die  Anlagekosten  besser  fahren,  das  eine  Rad  zunächst  durch  mehrere 
Düsen  zu  beaufschlagen,  statt  gleich  mehrere  Räder  mit  je  einer  Düse  aufzu- 
stellen. Die  gleichen  Gründe  veranlassen  auch  eine  Beschränkung  in  der  Größe 
des  Ablaufraums. 
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Praktisch  hängen  die  fraglichen  drei  Konstruktionspunkte  eng  miteinander  zu- 
sammen. Je  größer  der  Ablaufraum  gewählt  wird,  um  so  leichter  wird  es  mög- 
lich sein,  auch  das  Ablaufwasser  von  mehreren  Düsen  abzuführen,  ohne  daß  es 
nochmals  mit  dem  Rad  in  Berührung  kommt,  wodurch  es  erfahrungsgemäß  große 
Energieverluste  verursacht. 

Anderseits  ist  auch  die  Stellung  der  Düsen  in  dieser  Hinsicht  von  wesent- 
licher Bedeutung. 

Es  ist  vorteilhaft,  die  Austrittspunkte  des  Wassers  aus  dem  Rad  möglichst 
tief,  aber  mit  einiger  Voreilung  zu  legen.  Anderseits  dürfen  die  Düsen  sich 
gegenseitig  nicht  zu  nahe  kommen.  Ein  Winkel  von  90"  gilt  bei  2  Düsen,  ein 
solcher  von  60°  bei  3  Düsen  als  empfehlenswert. 

Der  Wunsch,  das  Wasser  dem  Rad  elegant  und  einfach  zuzuführen,  hat  zwar 
gelegentlich  zu  Konstruktionen  geführt,  wie  sie  Abb.  699  zeigt.  Dabei  hat  aber 
der  Sprühregen  des  abfließenden  Wassers  das  Laufrad  in  solchem  Maß  gestört, 
daß  große  Arbeitsverluste  zu  bemerken  waren. 

Empfehlenswert    ist   dagegen   eine    Anordnung  ^j 

nach  Abb.  700.  .^IS 

Erfahrungsgemäß    erhält   man  bei  horizontalen  ^' 

Rädern   mit   2  Düsen   noch   gute   Wirkungsgrade,  \^ ij 

wenn    die    obigen    Regeln    befolgt    werden.      Bei      j_Z!^ ^f 

3  Düsen  ist  schon  eine  Abnahme  des  Wirkungs-  C 

grades  schwer  zu  vermeiden,  und  daran  können  auch 

Fangbleche  ähnlich  wie  bei  Abb.  4,  Taf.  50,  wenig 

helfen,  die  das  abspritzende  Wasser  verhindern  sollen,      ...  „.  -.,, 

'  *^  '      Abb.  701.     Wasserwegfuhrung  bei 

Wiederholt  auf  das  Rad  zu  treffen,  aber  manchmal  vertikalen  Pelton-Turbinen. 

schon  die  gegenteilige  Wirkung  gehabt  haben. 

Bei  vertikalen  Rädern  (Abb.  3,  Taf.  52,  Abb.  5,  Taf.  53)  bildet  die  Wegfuhrung 
des  Wassers  besondere  Schwierigkeiten.  Man  sollte  sie  mit  Schaufeln  ausrüsten, 
deren  Hälften  unsymmetrisch  sind,  derart,  daß  das  nach  unten  entlassene  Wasser 
zwar  vertikal,  das  nach  oben  entlassene  aber  schräg  nach  außen  wegfließt  (Abb.  701) 
D.  R.  G.  M.  Nimmt  man  diese  Schwierigkeiten  in  Kauf,  so  hat  es  kein  Bedenken, 
mit  der  Düsenzahl  der  vertikalen  Räder  bis  auf  4  zu  gehen. 

D.  Konstruktion  der  Tangential-Teilturbinen. 

Die  in  den  vorigen  Abschnitten  gewonnenen  Rechnungs-  und  Versuchsunter- 
lagen fuhren  nun  in  Verbindung  mit  allgemeineren  Erfahrungsergebnissen  zu  den 
folgenden  Konstruktionsgrundsätzen. 

I.  Zuführung  des  Wassers  und  Leitapparat. 

Die  Zuführung  des  Wassers  geschieht  mit  Rücksicht  auf  das  übliche  hohe 
Gefalle  stets  durch  längere  Rohrleitungen,  deren  Durchmesser  auf  Grund  der 
wirtschaftlichen  Überlegung  zu  bestimmen  ist,  daß  die  Summe  aus  der  Verzinsung 
der  Rohrkosten  und  dem  Einnahmeausfall  durch  die  Wasserreibung  einen  Kleinst- 
wert annimmt.  In  dem  zur  Turbine  zu  rechnenden  Teil  der  Leitung  bemißt  man  die 
Bewegungsenergie  des  Wassers  vor  der  Verengung  zur  Düse  zu  etwa  i  bis  2  v.  H. 
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des  Gefälles,  und  wählt  sie  um  so  niedriger,  je  größere  Richtungswechsel  un- 
mittelbar vor  der  Düse  auszuführen  sind,  da  andernfalls  der  Strahl  nicht  zentrisch 
axial  und  vor  allem  nicht  gut  geschlossen  austritt. 

Bezüglich  der  AusfluJldüse  des  Leitapparats  und  seiner  Reguliervorrichtung 
kann  man  auch  hier  aussprechen,  daD  die  Erfahrung  von  sehr  verschiedenartigen 
z.  T.  umständlichen  Konstruktionen  zu  einer  einfachen  Ausfuhrung  übergegangen  ist. 


Abb.  70z.   DoppeldUse  mit  ZungenTegelung.    (Aus  Schw.  Bz^.,  1909,  i,  S.  267.)  Rieter- WbterChur. 


Abb,  703. 


t  Rechte  ckquerschi 


(Z.  ; 


Hatte  man  früher  Leitapparate  mit  rechteckigen  Austrittsquerschnitten,  die  durch 
bewegliche  Zungen  (Abb.  702  u.  Taf.  49)  oder  durch  Schieber  (Abb.  703)  der  ge- 
wünschten Wassermenge  angepaßt  wurden,  so  sieht  man  bei  modernen  Pelton- 
turbinen  fast  nur  noch  die  einfache  runde  Düse  (Abb-  704  u.  Abb,  2,  Taf.  48), 
deren  Querschnittsverengung  durch  eine  Nadel  bewirkt  wird  und  ihr  den  Namen 
Nadeldüse  verschafft  hat.  Auch  diese  Erfindung  stammt  aus  Amerika  und  ver- 
einigt mit  günstiger  Strahlbildiing,  wie  Abb.  705  fiir  verschiedene  Beaufschlagungen 
erkennen  läßt,  den  Vorzug  größter  Betriebssicherheit  und  Billigkeit 
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Bezüglich  der  mit  der  Nadeldüse  gemachten  Erfahrungen  ist  es  nicht  möglich, 
die  umfassenden  und  wertvollön  Versuche  zu  übergehen,  die  von  Reichel  und 
Wagenbach  1909  bis  191 2  in  Char- 
lottenburg an.  Becherturbinen  durch- 
geführt und  in  der  Z.,  1913,  S.  441  usf. 
verÖfiFentlicht  worden  sind').  Die  Ver- 
suche waren  mit  verschiedenen  Düsen- 
und  Nadclformen  durchgeführt  worden, 
von  denen  Düse  i  mit  Nadel  ib,  Düse  2 
mit  den  Nadeln  z  a  und  2  b  in  den 
Abb,  706  bis  708  wiedergegeben  sind,  und 
wobei  der  ausgetretene  Strahl  bei  voller 
Öffnung  einen  Durchmesser  äst  ^  2,705 
bzw.  4,09  und  4,11  cm  besaß. 


Abb.  706.    Düse  i ;  Nadel  i  b.   (Z.l 


Abb,  707.     DUsea;    Nadelia.   (Z.| 


Abb.  705.     Strahlfann  bei  verschiedencD 
Nadelstellungen  [Riva). 


')  Weseatliche  Schlüsse  i 


Abb.  708.    Düse  2;    Nadelab.  (Z.) 

diesen  Versuchen  sind  i,ucti  b  Hatte  1911,  II,  S.  309  angegeben 


570 


Siebenter  Teil.     Die  Tangential-Teilturbinen  (Becher-Pelton-Turbinen). 


Die  Neigung  der  Austrittsrichtung  der  Düse  gegen  die  Achse  (vgl.  Abb.  710) 
betrug  41°  50'  bzw.  37°  15'.  Ihr  doppelter  Wert,  der  mit  Düsenwinkel  zd  be- 
zeichnet wird,  daher  83°  40'  bzw.  74°  30'. 

Es  wurde  auch  versucht,  einen  Wirkungsgrad  der  Düsen  (>;z>)  zu  ermitteln  als 
Verhältnis  der  Energie  im  Punkt  St  (Abb.  704)  und  der  in  e,  die  im  einen  Fall 


gemessen  wird. 


durch   Nsi  +  /isi  H »im  anderen  durch  He  +  //*  H — - 

Dadurch  zeigten  sich  charakteristische  Änderungen  des  Wirkungsgrades,  wie 
sie  z.  B.  für  Düse  2  in  Abb.  709  wiedergegeben  sind. 
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Düse  2;    Nadel  2  a.  Dttse  2;    Nadel  2  b. 

Abb.  709.     Verlauf  des  Düsenwirkungsgrades  bei  Änderung  der  Beaufschlagung.     [Aus  Z.,  1913,  S.  495-) 

Von  besonderem  Interesse  wäre  es  hier,  auch  den  Wirkungsgrad  der  Düse 
bis  zum  Eintritt  in  das  Laufrad  auszudehnen,  da  die  geschlossene  Form  des 
Strahles  bis  auf  diese  Entfernung  ein  wesentliches  Erfordernis  der  Düse  bildet. 

Dieser  erweiterte  Düsenwirkungsgrad  bd  würde  dann  durch 


ff.  +  /'.  + 


ez)  = 


(553) 


H.  +  //,  + 


2g 


dargestellt,  während  sich  der  Wirkungsgrad  des  Druckbereichs  in  Übereinstimmung 
mit  unseren  früheren  Bezeichnungen  aus  Arbeitsgleichung  I  (S.  246) 


.a 


2g  2g 


mit    //,  =  hz  =  hat 


zu 


€</  = 


Hd  —  Rd 
Ha 


und    (Ts  :::r  0 
Hä       2gH. 


-  J 


(554) 


ergibt,  was  für  Hd  =  Hmit  der  Bewegungsenergie  für  i  m Gefälle/,  =  — jj  über- 
einstimmt. ^ 
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Als  wesentliche  Ergebnisse  für  die  Düsenkonstruktion  fanden  Reichel  und 
Wagenbach  das  Folgende: 

Die  Nadel  soll  in  eine  feine  Spitze  auslaufen.     Nicht  nur  bis  zum  eigentlichen 
Austrittsquerschnitt,  sondern  bis  zur  Nadelspitze  muD  lebhafte  Wasserbeschleuni- 
gung stattfinden,  wozu  die  Nadel  so  auszubilden  ist,  daß  der  Wendepunkt  fr  des 
Xadelprofils  (Abb.  710)  auch  bei 
geschlossener  Düse  innerhalb  der 
Düse  zu  liegen  kommt  (bw^ö'o)- 
Bei  Nichtbeachtung  der  letzteren 
Vorschrift   ist    ein   rasches   An- 
fressen der  Nadel  zu  erwarten. 

Weiter  müssen  Nadel  und 
Düse  fein  poliert  und  streng 
axial  geführt  sein ,  da  sich 
sonst  einzelne  Wasserteilchen 
schraubenförmig  um  die  Nadel- 
spitze bewegen  und  den  Strahl 
auseinander  reißen.  Aus  dem 
gleichen  Grunde  sollte  das  Wasser 
der  Düse  möglichst  axial  bzw.  in  allmählichem,  großem  Bogen  mit  geringer  Ge- 
schwindigkeit (0,5  — o,bVN]   zugeführt  werden. 

Die  Schwierigkeit  geschlossene  Strahlbildung  zu  erzielen,  steigert  sich  erheblich 
mit  zunehmendem  Gefälle,  je  kleiner  der  Druck,  um  so  glasklarer  erscheinen 
die  Strahlen.  Noch  bis  40  m  wurden  mit  beliebigen  Zusammenstellungen  von 
Nadeln  und  Düsen  gute  Strahlen  erzielt.  Z.  B.  ergab  Düse  i  mit  der  sehr  kurzen 
Nadel  2a  noch  bei  40  m  Gefälle  einen  zusammenhängenden  Strahl  (Abb.  711), 
während  der  Strahl  bei  Steigerung  des  Gefälles  auf  100  m  unter  explosions- 
ähnlichem Geknatter  zerstäubte  nach  Abb.  712. 


Abb.  710.     Nadeldüse. 


Abb.  711 


[Aus  Z.,  1913,  S.  496.) 


Abb.  711.     (Aas  Z,,  1913,  S.  496.) 


Eine  genaue  zylindrische  Form  des  Strahles  war  bei  höheren  Drucken  infolge 
der  aufrauhenden  Wirkung  der  Luftreibung,  die  seine  Geschwindigkeit  rasch 
herabsetzt,  nicht  mehr  zu  erzielen.  Es  folgt  hieraus  der  Konstruktionsgrundsatz, 
mit  der  Düse  so  nahe  als  möglich  an  das  Rad  heranzugehen. 

Die  besten  Ergebnisse  ergaben  sich  bei  Versuchen  mit  Düsenwinkeln  2  d 
zwischen  70°  und  So".  Die  Geschwindigkeit  c„  im  nicht  kontrahierten  Austritts- 
querschnitt ^  (vgl,  Abb.  710),  der  als  Kugelfläche  gerechnet  wurde,  näherte  sich 
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dem  Wert  y'2^//^44,3  m/sek  bei  H^  loom,  um  so  mehr,  je  schlanker 
die  Düse  war,  und  betrug  fiir  dea  genannten  DUsenwinkel  31  bis  32  m/sek.  Hieraus 
kann  der  Düsenquerschnitt  f„  berechnet  werden,  der  bei  größter  Beaufschlagung 
etwa  0,88  bis  0,96  der  Gesamtöffhung  (vgl.  Abb.  710,  S.  571)  ausmacht. 

Zum  Abschluß  der  Düse  wird  die  Nadel  bei  Handregulierung  meist'einfach 
durch  Schraubengewinde  vorgeschoben  (Abb.  3,  Taf.  53), 

Bei  automatischer  Regulierung  geschieht  die  Bewegung  durch  einen  PreO- 
zylinder  [Taf.  48;  Abb.  1,  Taf.  51).  Dabei  hat  man  wohl  versucht,  durch  Diflerential- 
kolben  einen  Kräfteausgleich  auf  die  Nadel  herbeizuführen. 


Abb.  713.     NadelreguUeruDg  von  A.  G.  K.  (D.  R.P.). 

Diese  Regulierungen  verlangen  einen  Krümmer  in  der  Nähe  der  Düse.  Das 
wird  durch  die  Konstruktion  von  Amme,  Giesecke  und  Konegen-Braunschweig 
(Abb.  713)  vermieden,  wobei  statt  der  Nadel  der  äußere  Düsenteil  bewegt  wird. 
Diesem  Vorteil  und  der  Möglichkeit,  die  Nadel  bis  dicht  an  den  Becher  heran- 
zubringen, steht  aber  der  Nachteil  schwierigerer  Dichtung  und  Axialführung  sowie 
wesentlicher  Erhöhung  der  Regulierkraft  gegenüber. 

Neben  diesen  den  Wasserabschluß  ermöglichenden  Organen  sieht  man  bei 
Pelton-Rädem ,    die    rasch    regulieren   sollen    (automatische    Regulierung) ,    noch 
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besondere  Apparate  vor,  die  einen  gewünschten  Teil  der  Strahlenergie  vernichten, 
ohne  dabei  gefährliche  Drucksteigerungen  in  den  Rohrleitungen  hervorzurufen. 

Solche  Apparate  schneiden  oder  lenken  entweder  einen  Teil  des  Wasserstrahles 
ab,  ehe  er  in  das  Laufrad  gelangt  (•Strahlabschneider*  bzw.  •Strahlablenkef) 
[Abb.  714  u.  Abb.  i,  Taf  51),  oder  sie  schwenken  die  ganze  AusfluOdüse  aus  dem 
gunstigsten  Beaufschlagungsbereich  mehr  oder  weniger  heraus  (.Schwenkdüsen«) 
(Taf.  50). 


Abb.  714.     Tangential-Teitturbine  »Ackeräand.  (Piccard;.     (Aus  Z.  g.  T.,   1910,  S.  85.) 
H  730  m,   jV  5500,    n  500,    Hl  9,S. 

Geschieht  die  automatische  Regelung  ausschließlich  mit  Hilfe  der  Nadel- 
verstellung, so  müssen,  wie  dies  auch  Öfters  bei  geschlossenen  Zentripetal-VoU- 
turbinen  der  Fall  ist,  Nebenauslässe  bzw.  Freilaufventile  zur  Verhütung  gefahrlicher 
Drucksteigerungen  in  der  Zuleitung  angebracht  werden  (Abb.  i,  Taf.  48  u.  Abb.  i, 
Taf.  54). 

II.   Das  Laufrad. 
L  Form  der  Schaufeln  oder  Becher. 

Für  den  ankommenden  Strahl  kommen  die  folgenden  Winkel  in  Betracht. 
Zunächst  bemerkt  man  nach  Abb.  682,  S.  55t  das  Eintrittsdreieck  und  erkennt, 
daß  sich  dieses  mit  der  wechselnden  Richtung  von  a,  bei  Drehung  des  Rades 
90  verschiebt,  daß  in  einem  Punkt  or,  =  o  und  ß^  ^=  180°  zu  erwarten  sind. 

Dann  kommt  der  Winkel  in  Betracht,  um  den  die  Relativgeschwindigkeit  w^ 
durch  die  Schneide  der  Schaufel  abgelenkt  wird.  Wie  aus  Abb.  684,  S.  552  hervor- 
geht, ist  dieser  Winkel  abhängig  von  dem  Winkel  y  zwischen  Schneide  und 
Relativgeschwindigkeit  w,.  Für  ;■,  ^  90"  ist  die  Ablenkung  gleich  dem  halben 
Schneid enwinkel  f/,  (Abb.  715}. 

Ahnliches  gilt  für  den  Austritt,  wo  die  Ablenkung  des  Wassers  gegenüber 
einer  Normalebene  zur  Achse  nur  für  eine  mittlere  Stellung  mit  /,  =  90°  mit 
dem  Kantenwinkel  fii,  Abb.  715  zusammenfallt. 
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Die  Schneide  soll  spitz  zugeschärft  werden.  Der  Schneidenwinkel  selbst  braucht 
aber  nicht  so  klein  gewählt  zu  werden,  wie  man  denken  könnte,  da  die  Um- 
lenkungsverluste  nicht  bedeutend  sind. 

Die  Original-Pelton-Schaufel  hatte  /?,^48^  Thomann  gibt  15°  bis  30°'), 
während  Reichel  und  Wagenbach  in  den  oben  erwähnten  Versuchen  allerdings 
fanden,  daß  die  Becher  mit  kleinen  Schneiden-  und  Kantenwinkeln  die  besten 
Wirkungsgrade  ergaben. 

Von  besonderem  Interesse  ist,  daß  hierbei  auch  die  kleinsten  Kantenwinkel 
ßjk  bis  4®  noch  zu  den  besten  Ergebnissen  führten,  obgleich  dies  der  unmittel- 
baren  Überlegung  zu  widersprechen  scheint.   Denn  setzen  wir  etwa  u^  =  ^j^igH 


und  ß^  =  ßk  =  10",  so  folgt  für  c^r^u^- sin/:?,  =  smß^  %y2gl/, 


2gH 


=  0,0076, 


d.  h.  ein  Austrittsverlust  von  nur  ^/^^/o,  und  somit  kein  Grund,  unter  diesen  Betrag 

herunterzugehen,  zumal  bei  Verkleinerung  des  Kanten- 
winkels ein  Streifen  des  austretenden  Strahles  an  der 
Nachbarschaufel  unvermeidlich  ist. 

Die  Erklärung  für  die  Reichel-Wagenbach  sehen  Er- 
gebnisse liegt  aber  in  den  großen  Verschiedenheiten  von 
ß^  mit  ßk,  die  zum  Teil  durch  die  Ausbreitung  des  Strahles 

auf  dem  Becher  (vgl.  Jß 
in  Abb.  7 16),  zum  größeren 
Teil  aber  durch  das  schräge 
Austreten  des  Strahles  ins- 
besondere in  den  letzten 
Zeiten  der  Beaufschlagung 
hervorgerufen  wird. 

Darin  ist  es  auch  be- 
gründet, daß  dieselben  Ver- 
suche auf  eine  möglichste 
Erhöhung  der  Schaufelzahl 
hinweisen,  obwohl  ja  auch 
hierdurch  das  Anstreifen  des  austretenden  Strahles  an  der  folgenden  Schaufel 
vermehrt  wird.  Letzteres  scheint  eben  in  diesem  Fall  in  der  Tat  das  kleinere 
Übel  zu  sein  und  kann  durch  Polieren  der  entsprechenden  äußeren  Schaufelfläche 
noch  wesentlich  gemildert  werden. 

Was  die  Überführung  des  Winkels  ß^  in  ß^  anbetrifft,  so  kann  man  eine 
mehr  zylindrische  Bauart  mit  verhältnismäßig  scharfen  Abrundungen  unterscheiden, 
wie  sie  die  Original-Pelton-Schaufel  zeigt  (Abb.  353,  S.  224),  und  eine  andere  mehr 
runde,  ellipsoidartige  Ausführung,  die  meines  Wissens  zuerst  von  der  Abner- 
Doble  Co.  auf  den  Markt  gebracht  wurde  (Abb.  715  u.  717). 

Die  erstere  hat  sich  bei  kleinen  Strahlstärken  und  spezifischen  Drehzahlen 
(fis  =  12,5)  und  mit  der  Schaufelzahl  z  =  22  bestens  bewährt.  Es  liegen  Brems- 
protokolle von  90°/o  Wirkungsgrad  selbst  bei  mäßig  großer  Ausführung  vor'). 


Abb.  715. 


Abb.  716.    Variation  des  Austritts- 
winkels. 


I]  Thomann,  S.  209. 

3)  Anlage  Todtnau  (Hansenwerk;. 
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Die  letztere  Becherform  scheint  sich  auch  für  gröOere  Strahlstärke  und  damit 
für  gröOere  spezifische  Drehzahlen  zu  eignen,  n,  ist  dabei  mit  einer  Düse 
schon  auf  35  gesteigert  worden,  wobei  der  Wirkungsgrad  auf  83 "/^  herunter- 
ging')- 

Bei   der  Pelton- Schaufel   macht    man    etwa   die  Breite  Bandst,   die  Tiefe 
7"=  i,33(/i:,  und  die  Länge  L  =  s.Sjo'a  (vgl.  Abb.  715).  (555) 


Abb.  717.     SchaufelfonneD  In  verschiedenen  Darstelinngsaiten  nach  BaCDI 


[Z.g-T,,  1913,8.356-) 


Reichel  und  Wagenbach  konnten  die  Steigerung  der  Beaufschlagung  nicht 
bis  zum  absoluten  Maximum  der  Leistung  ausdehnen,  allerdings  ließ  sich  schon 
vorher  ein  langsames  Zurückgehen  des  Wirkungsgrades  (vgl.  Z.  1913,  S.  528 — 30, 
Abb.  51  —  73)  feststeilen.  Sie  setzen  unter  Berücksichtigung  des  letzteren  Um- 
stands  für  die  ellipsoidähnliche  Schaufel 

L  ^  2,liidsi  =■  o,ii3'Kö/„„ 

B^  z,76'/5,  =  0,1331/ ß/^  (556) 

T"^  o,<i$äsi  =  Oi046>/ß/„„- 


■)  Reichel- Waoenb ACH,  Z.  1913,  S.  533,  Abb.  84. 
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A»BecJter 


2.  Zahl  der  Schaufeln  und  günstigster  Raddurchmesser. 

Die  Schaufelzahl  ergibt  sich  aus  der  Teilung.  Diese  wurde  auf  Seite  553  für 
die  erste  Annäherung  unter  der  Annahme  bestimmt,  daß  die  Schaufel  ihre  letzte 
Beaufschlagung  etwa  in  der  Mittelsenkrechten  zur  Strahlrichtung  aufnimmt.  Man 
bemerkt  aber,  daß  bei  Bestimmung  der  Teilung  die  Strahlstärke  sowohl  als  die 

Länge  des  Bechers  und  die  Größe  des 
Raddurchmesser  D  von  wesentlichem  Ein- 
fluß sind  und  die  Versuche  von  Reichel 
und  Wagenbach  haben  in  der  Tat  diese 
Abhängigkeit  bestätigt.  Im  allgemeinen 
darf  man  sagen,  daß  große  Schaufelzahlen 
und  große  Durchmesser  günstig  wirken, 
daß  das  Verhältnis  von  Raddurchmesser 
zu  Schaufellänge   etwa  gleich  4,0  bis  9,0 

gemacht  werden  darf  bzw.  mit  -7-  =  2,4 

äst 

bis  2,8,  D^  =  9,5  bis  21  mal  der  Strahl- 
stärke. Die  Teilung  kann  bei  vergrößertem 
Durchmesser  ziemlich  konstant  bleiben,  so 
daß  die  Schaufelzahl  proportional  mit  dem 
Durchmesser  wächst.  Mit  dem  Verhältnis 
von  Teilung  zu  Becherlänge  in  den  Gren- 
zen von  0,8 -r- 1,1   ergibt  sich  dann  die 

Schaufelzahl  js:  =  1,0  •  -r-  bis  1,7  •  -7-  • 

äst  äst 

Je  mehr  der  Durchmesser  des  Lauf- 
rades verkleinert  wird,  um  so  mehr  steigt, 
da  die  Umfangsgeschwindigkeit  annähernd 
konstant  bleibt,  die  spezifische  Drehzahl ;;,. 
Reichel  und  Wagenbach  haben  Kur- 
ven gleichen  Wirkungsgrades  für  die  ver- 
schiedenen Becherformen  in  Abhängigkeit  der  Wassermenge  von  tts  aufgestellt. 
Von  diesen  sind  die  des  y4-Bechers  in  Abb.  718  wiedergeben.  Man  bemerkt 
daraus,  daß  die  günstigste  Wassermenge  für  wechselnde  n,  ziemlich  konstant  ist, 
und  daß  der  Wirkungsgrad  mit  Abnahme  der  letzteren  zunimmt. 

III.    Das  Saugrohr  der  Gleichdruckturbinen. 

Werden  Gleichdruckturbinen  in  der  Nähe  des  Unterwassers  aufgestellt,  so  läßt 
man  sie  frei  ausgießen.  Bei  ihrem  zumeist  hohen  Gesamtgefälle  spielen  die  i  bis 
2  m  Gefällsverlust  keine  Rolle.  Steigt  dieses  sogenannte  »Freihängen«  aber  über 
2  m,  so  wird  man  doch  gut  tun,  das  Gefälle  voll  auszunutzen.  Z.  B.  bei  60  m  Ge- 
fälle und  6  m  Freihängen  würden  sonst  schon  10°/^  der  Leistung  verloren  gehen. 

In  Abb.  413,  S.  288,  ist  der  Querschnitt  durch  ein  Saugrohr  für  Gleichdruck- 
turbinen dargestellt,  für  dessen  Anschluß  die  ganze  Turbine  mit  einem  luftdicht 
schließenden  Gehäuse  umgeben  werden  muß.    Die  Inbetriebsetzung  erfolgt  dabei 


Sff  2S  30 

Abb.  718.     (Aus  Z.,  1913,  S.  533.) 
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derart,  daß  das  Abwasser  zunächst  auf  den  im  Saugrohr  stehenden  Unterwasser- 
spiegel frei  hinunterfällt,  um  dann  durch  das  eingetauchte  Saugrohrende  in  den 
Untergraben  zu  entweichen.  Dabei  nimmt  es  eine  Menge  von  Luftblasen,  die 
sich  beim  Verspritzen  und  Aufspritzen  mit  ihm  vermischt  haben,  mit  ins  Freie, 
wodurch  der  gesamte  Luftinhalt  des  Saugrohrs  vermindert  und  der  in  ihm  be- 
findliche Wasserspiegel  in  die  Höhe  gezogen  wird. 

Gleichzeitig  entsteht  die  entsprechende  Druckverminderung  im  Saugrohr  und 
Turbinengehäuse,  die  dem  Nutzgefalle  zugute  kommt. 

Für  die  Konstruktion  des  Turbinensaugrohrs  sind  nun  drei  Gesichtspunkte 
zu  beachten.  Zunächst  muß  das  Saugrohr  so  eng  ausgeführt  werden,  daß  die 
Geschwindigkeit  des  wegfließenden  Wassers  die  aufsteigende  Geschwindigkeit  der 
in  ihm  befindlichen  Luftbläschen  in  dem  Maße  übersteigt,  daß  nicht  nur  die  vor 
Betriebseröflfnung  im  Saugrohr  befindliche  Luft  allmählich  hinausbefördert  wird, 
sondern  auch  die  Luftmenge,  die  sich  infolge  der  Druckverminderung  aus  dem 
Wasser  fortwährend  ausscheidet. 

Dann  wird  der  Wasserspiegel  im  Saugrohr  rasch  ansteigen  und  man  hat  nun 
in  zweiter  Linie  dafiir  zu  sorgen,  daß  er  nicht  bis  ins  Laufrad  tritt,  da  hierdurch 
starke  Wasserwirbel  mit  entsprechenden  Reibungsverlusten  hervorgerufen  würden. 
Man  bringt  daher  ein  Ventil  V  an,  durch  das  von  außen  Luft  in  das  Gehäuse  ein- 
tritt, sobald  mit  dem  Steigen  des  Wassers  im  Saugrohr  ein  entsprechend  an- 
gebrachter Schwimmer  in  Bewegung  gesetzt  wird. 

In  dritter  Linie  ist  es  aber  sehr  wichtig,  daß  das  Saugrohr  nicht  zu  eng  ist, 
um  das  Wasser  mit  geringer  Geschwindigkeit  zu  entlassen.  Denn  wenn  dabei 
ein  Stau  eintritt,  so  werden  die  genannten  Wirbelbildungen  auch  bei  großem 
Luftventil  nicht  zu  vermeiden  sein. 

Wie  man  sieht,  ist  die  richtige  Dimensionierung  des  Saugrohrs  wesentlich 
von  der  Geschwindigkeit  des  Abflußwassers  abhängig.  Daß  sich  diese  aber  bei 
wechselnder  Beaufschlagung  ändert,  kann  bei  gleichbleibendem  Saugrohrquer- 
schnitt nicht  vermieden  werden,  und  hierin  liegt  die  Hauptschwierigkeit  der  Kon- 
struktion und  wohl  auch  der  Hauptgrund,  warum  die  Saugrohre  der  Gleichdruck- 
turbinen in  letzter  Zeit  in  Verruf  gekommen  sind.  Das  geschah  aber  meines 
Erachtens  mit  Unrecht,  denn  man  kann  auch  bei  den  wechselndsten  Beauf- 
schlagungen die  erlaubte  Saughöhe  mit  voller  Sicherheit  ausnutzen,  wenn  man 
das  Saugrohr  für  die  größte  Wassermenge  reichlich  groß,  gleichzeitig  aber  von 
der  Bedingung  selbständiger  Entlüftung  durch  Anbringung  einer  eigenen  kleinen 
Luftpumpe  unabhängig  macht  ^). 

Begnügt  man  sich  aber  mit  der  in  Abb.  413  gezeigten  Anordnung,  so  muß 
besonders  beachtet  werden,  daß  das  im  Saugrohr  befindliche  Wasser  und  Luft- 
gemisch spezifisch  leichter  ist  als  die  auf  den  Schwimmer  wirkende  Wassersäule, 
sodaß  der  Spiegel  der  letzteren  entsprechend  unter  der  am  oberen  Teil  des  Saug- 
rohrs erwünschten  Spiegelhöhe  gehalten  werden  muß. 

>)  D.  R.  G.  M. 
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und  Zungenregelung.  (Breuer.) 
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